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Quando eu escuto , eu esqueço 
Quando eu vejo, eu me lembro 
Quando eu faço, eu entendo. 
Antigo provérbio chinês 


Este livro é voltado ao estudo de tópicos de cinemática e dinâmica de mecanismos. Os 
pré-requisitos básicos são os cursos introdutórios em estática, dinâmica e cálculo. Normal¬ 
mente, o primeiro semestre, ou parte dele, é dedicado à cinemática, e o segundo, à dinâmica de 
mecanismos. Esses cursos são veículos ideais para introduzir o processo de projeto aos alunos 
de Engenharia Mecânica, já que os mecanismos tendem a ser intuitivos para a visualização e 
criação de parte de um aluno típico. 

O livro pretende ser meticuloso e completo em tópicos de análise e também enfatiza as¬ 
pectos de síntese e projeto, com detalhamento superior ao de livros correlatos. Contempla 
também o uso de engenharia auxiliada por computador como tratamento ao projeto e análise 
desse tipo de problema, oferecendo software que pode melhorar o entendimento do estudante. 
Embora o nível matemático da obra seja compatível com o conhecimento de alunos de se¬ 
gundo ou terceiro ano universitário, os conceitos são apresentados novamente, para melhor 
entendimento por parle de um aluno de nível técnico. 

A Parte I é adequada a uma disciplina de cinemática com duração de um semestre. AParte 
II é adequada para uma disciplina de dinâmica de mecanismos com duração de um semestre 
ou um ano. Os dois conteúdos podem também ser cobertos em apenas um semestre, desde que 
seja dada menor ênfase a alguns tópicos do livro. 

A escrita e o estilo de apresentação do texto foram estruturados em função de clareza, in¬ 
formalidade e facilidade de leitura. Muitos problemas-exemplo e técnicas de solução são apre¬ 
sentados e discutidos detalhadamente, tanto verbal como graficamente. Leituras adicionais são 
sugeridas na bibliografia. Problemas mais curtos, e, quando apropriado, tarefas descritivas de 
projetos não estruturados são disponibilizados no final dos capítulos. Esses projetos dão aos 
alunos a oportunidade de fazer e entender . 

A abordagem utilizada pelo autor nos cursos e neste livro baseia-se em 45 anos de expe¬ 
riência em projeto mecânico, tanto na indústria como em consultoria. Ele leciona esses temas 
desde 1967, em escolas noturnas para engenheiros praticantes e em escolas diurnas para jovens 
estudantes. Sua abordagem para o curso evoluiu bastante desde aquela época, partindo do foco 
tradicional, que enfatizava a análise gráfica de problemas estruturados, para o uso de métodos 
algébricos, quando os computadores se popularizaram, possibilitando, inclusive, que os alunos 
escrevessem seus próprios códigos de programação. 

A única constante é a tentativa de passar aos estudantes a arte do projeto de forma a prepará- 
-los para enfrentar os problemas reais de engenharia na prática. Dessa forma, o autor sempre 
promoveu atividades de projeto nos cursos, mas só recentemente, com o advento de software 
gráfico, essa tarefa pode ser mais facilmente realizada. Este livro procura ser a melhor alterna¬ 
tiva dentre os existentes no mercado, oferecendo métodos e técnicas atualizados para análise 
e síntese que utilizam plenamente os recursos do ambiente computacional gráfico e enfatizam 
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o projeto e a análise. O texto também disponibiliza um tratamento mais completo* moderno e 
profundo sobre o projeto de eames em relação ao que é oferecido por outros textos. 

O autor desenvolveu sete programas de computador que são interativos e amigáveis para 
o projeto e análise de mecanismos e máquinas. Esses programas foram projetados para me¬ 
lhorar o entendimento dos conceitos básicos abordados nos cursos e, paralelamente* permitem 
uma atuação mais realística na solução de problemas com o tempo disponível, o que jamais 
seria possível com técnicas de solução manual* fossem elas algébricas ou gráficas. Problemas 
de projeto reais, não estruturados, que normalmente possuem várias soluções são destacados. 
Síntese e análise são ígualmente enfatizadas. Os métodos de análise são atualizados, utilizando 
equações vetoriais e álgebra matricial quando aplicável. Métodos de análise gráfica não são 
enfatizados. Os gráficos de computador permitem aos estudantes verificar o resultado da varia¬ 
ção de parâmetros de forma mais rápida e exata, o que facilita a aprendizagem. 

Esses programas são produtos comerciais e estão disponíveis em inglês no site do 
autor. Para ter acesso, visite o site: www.designoftnachinery.com ou consulte o Apêndice 
A para mais informações. Os programas Slider, Fourbar* Fivebàr e Sixbar analisam a 
cinemática e a dinâmica de tipos específicos de mecanismos. O programa Dynacam per¬ 
mite o projeto e a análise dinâmica de sistemas com came e seguidor. O programa Engine 
analisa o mecanismo biela-manivela utilizado intemamente no motor de combustão e provê 
uma análise completa de motores mono e multieilíndros em linha, em V e em W, permitindo 
assim que a análise do projeto dinâmico de motores possa ser feita. O programa Matrix 
soluciona sistemas de equações lineares de propósito geral. 

Todos os programas, com exceção do Matrix, permitem animação gráfica e dinâmica 
dos aparatos projetados. O leitor é estimulado a fazer uso desses programas para investigar 
o resultado das variações dos parâmetros nestes mecanismos cinemáticos. Eles foram desen¬ 
volvidos para aumentar e melhorar o texto, e não se tomar um substituto dele. O contrário 
também é verdadeiro. Muitos arquivos de solução dos exemplos do livro e dos problemas 
estão disponibilizados com os programas. Muitas dessas soluções podem ser animadas na tela 
do computador para uma melhor demonstração do conceito, o que seria difícil em uma página 
impressa. O instrutor e os alunos podem aproveitar os programas fornecidos. 

A intenção do autor é de que os tópicos sobre síntese sejam introduzidos primeiro para 
permitir que os alunos possam trabalhar com alguns projetos simplificados logo no começo do 
ciclo, enquanto estudam tópicos de análise. Como não se trata de uma abordagem tradicional, 
o autor acredita que é melhor do que se concentrar em análise detalhada de mecanismos dos 
quais os estudantes não sabem a origem ou o propósito. 

Os Capítulos 1 e 2 são introdutórios. Os professores que desejarem ensinar análise antes 
da síntese podem deixar os Capítulos 3 e 5 para consulta posterior. Os Capítulos 4, 6 e 7 tra¬ 
tam da análise de posição, velocidade e aceleração na sequência e são eonstmídos um sobre o 
outro. De fato, muitos dos conjuntos de problemas são comuns entre esses três capítulos, de 
forma que os alunos podem usar as soluções de posição para achar velocidades e, mais tarde, 
achar as acelerações nos mesmos mecanismos. O Capítulo 8, sobre cames, é mais extenso e 
completo do que outros textos sobre cinemática e aborda o projeto. O Capítulo 9 , sobre trans¬ 
missões por engrenagens, é introdutório. O tratamento da força dinâmica, na Parte II, utiliza 
métodos matriciais para solução de sistemas de equações simultâneas. A análise gráfica de for¬ 
ças não é enfatizada. O Capítulo 10 apresenta uma introdução à modelagem dinâmica de siste¬ 
mas. O Capítulo 11 versa sobre análise dinâmica de forças em mecanismos. O balanceamento 
de máquinas e mecanismos em rotação é abordado no Capítulo 12. Os Capítulos 13 e 14 usam 
o motor de combustão interna para agregar muitos conceitos dinâmicos necessários no contex- 
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to do projeto. O Capítulo 15 apresenta uma introdução à modelagem de sistemas dinâmicos 
e utiliza o sistema came seguidoT como referência. Os Capítulos 3, 8, 11,13 e 14 disponibili¬ 
zam tanto descrições de projetos abertos quanto de estruturados. A definição e a execução de 
problemas de projeto não estruturados podem aumentar significativamente a capacidade dos 
alunos de entender os conceitos, conforme o provérbio colocado em epígrafe neste prefácio. 

Citações As fontes de fotografia e outras artes não originais utilizadas no livro fo¬ 
ram devidamente citadas nas legendas e nas páginas finais do livro, mas o autor gostaria de 
expressar gratidão pela colaboração de todas as pessoas e empresas que, generosamente, os 
disponibilizaram. O autor também gostaria de agradecer àqueles que revisaram as diversas se¬ 
ções da primeira edição do livro e que fizeram muitas sugestões úteis para sua melhoria. John 
Titus, da Minnesota University, fez a revisão do Capítulo 5 sobre sintese analítica, e Dennis 
Klipp da Klipp Engineering, Waterville, Maine, revisou o Capítulo 8 sobre projeto de carnes. 
William J. Crochetiere e Homer Eckhardt, da Tufts University, Medford, Massachusetts, re¬ 
visaram o Capítulo 15. Eckhardt, Crochetiere, da Tufts, e Charles Warren, da University of 
Aiabama, usaram a Parte 1 em sala de aula e fizeram a sua revisão. Holly K. Ault, do Woicester 
Polytechnic Institute, revisou todo o livro enquanto lecionava e utilizou versões de teste em 
aulas. Michael Keefe, da University of Delaware, também fez muitos comentários pertinentes. 
Agradecimentos sinceros também são devidos a muitos estudantes de graduação e professores- 
-as sis tentes que encontraram muitos erros no texto e nos programas enquanto utilizavam as 
versões prépublicação. Desde a primeira versão do livro, D. Cronín, K. Gupta, P. Jensen e R. 
Jantz têm escrito para apontar erros e fazer sugestões, as quais incorporei e pelas quais agra¬ 
deço. O autor assume toda a responsabilidade por quaisquer erros que possam permanecer e 
convida todos os leitores a fazer críticas e sugestões para melhoria e identificação de erros no 
texto e nos programas, para que ambos possam ser melhorados em versões futuras. Escreva 
para norton@wpi.edu. 


Robert L. Norton 
Norfolk, Massachusetts, EUA. 
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Estude a Cinemática. Isto irá recompensá-lo. 

Ela é mais fecunda do que a Geometria; adiciona 
uma quarta dimensão ao espaço. 


PARTE 


De Chebyschev para Sylvester, 1873 


CINEMÁTICA DE 
MECANISMOS 


Capítulo 


INTRODUÇÃO 

À inspiração geralmente golpeia 
aqueles que trabalham duro. 

Anônimo 


1.0 OBJETIVO 

Nesta obra iremos explorar tópicos de cinemática e dinâmica de máquinas, no que diz 
respeito à síntese de mecanismos, de modo a executar movimentos desejados e tarefas, e à 
análise de mecanismos, para determinar o comportamento dinâmico de corpos rígidos. Esses 
tópicos são fundamentais para o estudo de um assunto mais amplo: projeto de máquinas. 
Com base no fato de que não podemos analisar algo até que tenha sido construído, abordare¬ 
mos primeiro a síntese de mecanismos. Feito isso, estudaremos técnicas de análise de me¬ 
canismos. Tudo isso será direcionado a desenvolver sua capacidade de projetar soluções para 
problemas de engenharia que possam ser realmente construídos, não estruturados, utilizando 
uma metodologia de projeto. Começaremos com definições minuciosas dos termos que serão 
utilizados nesses tópicos. 

1.1 CINEMÁTICA E CINÉTICA 

CINEMÁTICA Estudo do movimento, desconsiderando as forças que o causaram. 

CINÉTICA Estudo das forças de sistemas em movimento. 

Esses dois conceitos não são fisicamente separáveis. Nós os separamos arbitrariamente 
por razões didáticas no estudo da engenharia. Também é válido, na prática do projeto de en¬ 
genharia, primeiramente considerar o movimento desejado e suas consequências e só depois 
investigar as forças relacionadas a esse movimento. O aluno deve perceber que a divisão entre 
cinemática e cinética é arbitrária e muito utilizada por conveniência. Não é possível modelar 
sistemas mecânicos em movimento sem levar os dois tópicos em consideração. É bastante 
lógico considerá-los na forma listada desde que, da segunda lei de Newton, F = ma, seja 
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conhecida a aceleração (a) para que se possa calcular as forças dinâmicas (F) em função da 
movimentação de um sistema de massa (. m ). Também há muitas situações nas quais as forças 
aplicadas são conhecidas e deseja-se saber a aceleração do sistema. 

Um dos objetivos principais da cinemática é criar (projetar) movimentos desejados de 
elementos mecânicos e então calcular as posições, velocidades e acelerações que esses mo¬ 
vimentos irão gerar nos respectivos componentes. Para muitos sistemas mecânicos, como a 
massa não se altera com o tempo, podemos definir tanto a aceleração como a força em função 
do tempo. As tensões, por sua vez, serão definidas em função de forças inerciais (ma) e forças 
externas aplicadas. Uma vez que o projeto de engenharia deve propor sistemas que não falhem 
durante o tempo estimado de vida, o objetivo è manter os esforços dentro de limites aceitáveis 
para os materiais escolhidos e as condições climáticas às quais o sistema estará exposto. Isso 
obviamente requer que todas as forças no sistema sejam definidas e mantidas dentro do limite 
escolhido. Em equipamentos que possuem movimento (o único tipo que aqui nos interessa), 
normalmente as forças de maior módulo encontradas são aquelas relacionadas à dinâmica da 
própria máquina. Essas forças geradas pelo movimento são proporcionais à aceleração, o que 
nos leva à cinemática, a base fundamental de um projeto mecânico. Muitas definições básicas 
e decisões iniciais no processo do projeto, envolvendo princípios de cinemática, podem ser 
cruciais. Um projeto que tiver definições e estudos cinemáticos pobres e mal feitos poderá se 
mostrar problemático e apresentar desempenho inadequado. 


1.2 MÁQUINAS E MECANISMOS 



Um mecanismo 






1 r 

1 L 

I 

.\r~“ 



Uma máquina 


Um mecanismo é um dispositivo que transforma um movimento qualquer em um padrão 
desejado e geralmente desenvolve forças de baixa intensidade e transmite pouca potência. 
Huntt 13 ] define o mecanismo como “um meio de transmitir ,; controlar ou limitar um mo¬ 
vimento relativo™. Uma máquina, em geral, contém mecanismos que são projetados para 
fornecer forças significativas e transmitir potências significativas.í 1 ! Alguns exemplos de 
mecanismos comuns são: o apontador de lápis, o obturador de máquina fotográfica, o reló¬ 
gio analógico, a cadeira dobravel, o suporte de lâmpada ajustável, o guarda-chuva. Alguns 
exemplos de máquinas que possuem movimento similar aos mecanismos citados acima são: 
o liquidificador, a porta de um cofre de banco, o câmbio de um automóvel, o trator, o robô 
e o brinquedo de parque de diversões. Não há uma divisão correta do que é um mecanismo 
e do que é uma máquina. Eles são diferenciados em grau, e não em tipo. Se as forças ou o 
nível de energia do aparelho são significativos, ele é considerado uma máquina; se não, ele é 
considerado um mecanismo. Uma definição útil de mecanismo é um sistema de elementos 
unidos e organizados para transmitir movimento de uma maneira predeterminada. A mesma 
afirmação é empregada para uma definição de máquina adicionando os termos c energia 
após a palavra movimento. 

Mecanismos, se pouco carregados e com baixas velocidades de funcionamento, podem 
ser tratados estritamente como dispositivos cinemáticos; em outras palavras, eles podem ser 
analisados cinematic amente, desprezando-se as forças. Máquinas (e mecanismos funcionan¬ 
do a altas velocidades), por outro lado, devem ser tratadas primeiramente como dispositivos; 
uma análise cinemática das velocidades e acelerações deve ser feita; na sequência, devem 
ser analisadas como sistemas dinâmicos cujas forças estáticas e dinâmicas causadas pelas 
acelerações são analisadas pelos princípios de cinética. A Parte I deste livro aborda cinemá¬ 
tica de mecanismos, e a Parte II lida com dinâmica de máquinas. As técnicas de síntese 
de mecanismos apresentadas na Parte I podem ser aplicadas ao projeto tanto de mecanismos 
como de máquinas, desde que em cada caso alguns elementos móveis sejam criados para 
proporcionar e controlar a geometria e os movimentos desejados. 
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1.3 BREVE HISTÓRIA DA CINEMÁTICA 

Máquinas e mecanismos vêm sendo criados pelas pessoas desde os primórdios da história. 
Os antigos egípcios inventaram máquinas para que a construção de pirâmides e outros monu¬ 
mentos fosse possivel. Apesar de as rodas e polias (em um eixo) não serem conhecidas pelos 
antigos egípcios, eles fizeram uso da alavanca, do plano inclinado (ou cunha) e provavelmente 
de roletes. A origem da roda e da polia não é conhecida. Há indícios de que a primeira aparição 
tenha sido na Mesopotâmia, entre 3000 e 4000 a.C. 

Grandes esforços foram empregados na Antiguidade no desenvolvimento de elementos 
para a contagem do tempo à medida que novos e sofisticados sistemas de engrenagem eram 
criados. Antes disso, o desenvolvimento de máquinas era direcionado às aplicações militares 
(catapultas, equipamentos para escalar muros etc.). O termo engenharia civil foi mais tarde 
usado para diferenciar aplicações tecnológicas civis e militares. A engenharia mecânica 
teve início com o projeto de máquinas, uma vez que a revolução industrial necessitava de 
soluções mais sofisticadas e complexas para problemas de controle de movimentos. James 
Watt (1736-1819) provavelmente merece o título de primeiro estudioso da cinemática pela 
criação de mecanismos que proporcionavam movimento em linha reta (ver Figura 3-29) para 
guiar os pistões de longo curso nos novos motores a vapor. Como a plaina seria inventada 
futuramente (em 1817), não havia meios, atê então, para usinai uma longa guia para servir de 
travessa ao motor a vapor. Watt foi, certamente, o primeiro na história a reconhecer o valor 
dos movimentos de acoplador nos mecanismos de barras. Oliver Evans (1755-1819), um 
antigo inventor americano, também projetou um mecanismo de linha reta para máquinas a 
vapor. Eüier (1707-1783) foi contemporâneo de Watt, mas ao que parece eles não se conhe¬ 
ceram. Euler apresentou um tratamento analítico de mecanismos na publicação Mechanica 
Sive Motus Setenta Ânalytice Exposita (1736-1742), que incluiu o conceito de que o movi¬ 
mento plano é composto de dois diferentes componentes, nomeados translação de um ponto e 
rotação de um corpo em tomo deste ponto. Euler também sugeriu a separação do problema da 
análise dinâmica em “geométrica” e “mecânica” de modo a simplificar a determinação da di¬ 
nâmica do sistema. Dois de seus contemporâneos, (TAIembert e Kant, também propuseram 
ideias similares. Essa é a origem da divisão do nosso tópico em cinemática e cinética como 
descrito anteriormente. 

Em meados de 1800, a Escola Politécnica de Paris, França, era o centro de excelência em 
engenharia. Lagrange e Fouricr estavam entre os membros do corpo docente. Um dos fun¬ 
dadores foi Gaspard Monge (1746-1818), inventor da geometria descritiva (cujo propósito 
foi mantido como segredo militar pelo governo francês por trinta anos, devido ao valor no pla¬ 
nejamento de fortificações militares). Monge criou um curso sobre elementos de máquinas e 
iniciou a classificação de todos os mecanismos e máquinas conhecidos pela humanidade! Seu 
amigo Hachettc finalizou o trabalho em 1806 e o publicou em 1811, como sendo provavel¬ 
mente o primeiro artigo sobre mecanismos. André Marie Ampere (1775-1836), também um 
professor da Escola Politécnica, iniciou a grande tarefa de classificar “todo conhecimento da 
humanidade”. Em seu Essai sur la phitosophie des Sciences , foi o primeiro a fazer uso do ter¬ 
mo einematique (cinemática em francês), da palavra grega para movimento/ para descrever 
o estudo do movimento sem levar em consideração as forças, e sugeriu que “essa ciência deve 
incluir tudo o que pode ser dito a respeito do movimento em seus diversos tipos, independen¬ 
temente das forças que o causaram”. Posteriormente, o termo foi traduzido para o inglês como 
kinematies e para o alemão como kinematik (em português, cinemática). 

Robert Willis (1800-1875) produziu o artigo Principies ofmechanism, em 1841, quando 
era um professor de filosofia natural da Universidade de Cambridge, Inglaterra. Ele tentou sis¬ 
tematizar a tarefa da síntese de mecanismos. Ele enumerou cinco maneiras de obter movimen¬ 
to relativo entre conexões de entrada e de saída: contatos rolantes e deslizantes, mecanismos. 




* A seguinte frase é 
atribuída a Ampere: “(A 
ciência dos mecanismos) 
não deve, portanto, 
definir uma máquina, 
como normal mente tem 
sido feito, como um 
instrumento que pode 
ajudar tia alteração da 
direção e intensidade 
de uma dada força, mas 
sim um instrumento 
cuja ajuda pode alterar a 
direção e velocidade de 
um dado movimento. A 
essa ciência (...) cu atribuí 
o norne Cinemática, de 
Kivpa movimento". In: 
MAUNDER, L. (1973). 
“Theory and practice". 
Proc. 5 o World Cong : on 
Theoty ofMèchanisms and 
Machines, Montreal, p. 1, 
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conectores envolvidos (correntes, correias) e talhas (cordas ou corrente de guindastes), Franz 
Reuieaux (1829-1905) publicou Theoretischc kinematik em 1875. Muitas de suas ideias ainda 
são atuais e muito usadas. Alexander Kennedy (1847-1928) traduziu Reuieaux para o inglês 
em 1876. Esse texto se tomou a base da cinemática moderna e ainda é impresso. (Ver biblio¬ 
grafia no íinal do capítulo.) Ele nos forneceu o conceito de par cinemático (junta)* cuja forma 
e interação define o tipo de movimento transmitido entre elementos de mecanismos. Reuieaux 
definiu seis componentes mecânicos básicos: o elo* a roda, o carne, a rosca, a catraca e a cor¬ 
reia. Ele também definiu pares “superiores” e “inferiores”: os superiores com uma linha ou um 
ponto de contato (como um rolete ou rolamento) e os inferiores com uma superfície de contato 
(como juntas pinadas). Reuieaux é considerado o pai da cinemática moderna e é responsável 
pela notação simbólica na forma de esqueleto* conexões genéricas utilizadas em todos os tex¬ 
tos sobre cinemática moderna. 

No século XX, antes da Segunda Gueira Mundial, a maior parte dos trabalhos teóricos 
sobre cinemática foi feita na Europa, especialmente na Alemanha. Poucos resultados sobre 
esses estudos estavam disponíveis em inglês. Nos Estados Unidos* a cinemática foi ampla¬ 
mente ignorada até a década de 1940, quando A. E. R. dcJongc escreveu “What is wrong 
with ‘kinematics 1 and I mechanisms , ? ,s (O que há de errado com “cinemática” e “meca¬ 
nismos”?), que chamou a atenção das escolas de engenharia mecânica americana para os 
avanços europeus no campo. Desde então, muitos dos novos estudos foram feitos* especial¬ 
mente na síntese cinemática, por engenheiros e pesquisadores americanos e europeus como J. 
Dcnavit* A* Erdrnan, F. Freudenstein, A. S. Flail* R. Hartenbcrg, R. Kaufman, B. Roth, 
G. Sandor e À. Soni (todos americanos) e IC Hain (alemão). Desde a queda da “cortina de 
ferro”* muito do trabalho original feito por soviéticos sobre cinemática tornou-se disponível 
nos Estados Unidos, como os estudos de Artobolevsky.^ Muitos pesquisadores americanos 
recorreram ao computador para resolver problemas que até então não tinham solução, ambos 
de análise e síntese, fazendo uso prático de muitas teorias de seus antecessores.^ Este texto 
fará bastante uso da disponibilidade de computadores para permitir análises e sínteses mais 
eficientes para soluções de problemas em projetos de máquinas. O autor deste livro desenvol¬ 
veu muitos programas de computador - consulte o Apêndice Apara mais informações. 

1.4 APLICAÇÕES DE CINEMÁTICA 

Um dos primeiros passos para resolver qualquer problema de projeto de máquinas é defi¬ 
nir a configuração cinemática necessária para fornecer os movimentos desejados. Em geral, a 
análise de forças e tensões não pode ser feita até que questões sobre cinemática sejam solucio¬ 
nadas. Este texto contém modelos de dispositivos cinemáticos como mecanismos de barras, 
carnes e engrenagens. Cada um desses termos será completamente definido nos capítulos sub¬ 
sequentes, mas poderá ser útil a apresentação de alguns exemplos de aplicações cinemáticas 
neste capítulo introdutório. Você provavelmente já usou muitos desses sistemas sem pensar 
muito na cinemática envolvida. 

Qualquer máquina ou aparelho que se mova contém um ou mais elementos cinemáticos 
como conexões, carnes, engrenagens, correias ou correntes. A bicicleta* por exemplo, é um 
sistema cinemático que contém uma transmissão por corrente que fornece a multiplicação 
do torque e sistemas simples de freio a cabo. Um automóvel apresenta muito mais exem¬ 
plos de dispositivos cinemáticos. Os sistemas de direção, suspensão e motor a pistão contêm 
conexões; as válvulas do motor são abertas por sistemas de carnes; e a transmissão possui 
um grande número de engrenagens. Até mesmo os limpadores de para-brisa são movidos por 
mecanismos de barras. A Figura 1-1 a mostra um mecanismo espacial usado para controlar o 
movimento da roda traseira de um veículo moderno sobre buracos. 
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(a) Mecanismo espacial de suspensão (b) Trator com retroescavadeira (c) Máquina de exercício físico 
trasei ra (Cortesia de Daimler Benz Co.) (Cortesia de John Deere Ca.) acion ad □ por me canis mos 

(Cortesia de tCON Health & fitness, tnc.) 

FIGURAM __ 

Exemplos de dispositivos cinemáticos em uso geral. 


Equipamentos de construção como tratores, guindastes e retroescav ade iras usam ex- 
tensivamente mecanismos em seu projeto. A Figura Mb mostra uma pequena retroesca¬ 
vadeira, que é um mecanismo de barras movido por um cilindro hidráulico. Uma outra 
aplicação que faz uso de mecanismos de barras são os equipamentos de exercício físico 
como o mostrado na Figura 1-lc. Os exemplos na Figura 1-1 são todos de bens de con¬ 
sumo que você pode encontrar no dia a dia. Outros exemplos de dispositivos cinemáticos 
podem ser encontrados em fábricas - máquinas usadas para fabricar muitos produtos que 
nós utilizamos. Será menos provável que você encontre esses equipamentos fora de um 
ambiente fabril. Uma vez que você se familiarizar com esses termos e com os princípios de 
cinemática, não conseguirá olhar para qualquer máquina ou produto sem deixar de observar 
os aspectos cinemáticos. 


1.5 A METODOLOGIA DE UM PROJETO 
Profeta, invenção, criatividade 

Esses são termos familiares, mas podem ter diferentes significados para as pessoas. Eles 
podem envolver uma grande variedade de atividades, desde a criação de novas roupas a obras 
de arquitetura impressionantes ou a projeção de uma máquina para produção de lenços de 
papel. O projeto de engenharia, que iremos abordar, engloba as três atividades além de mui¬ 
tas outras. A palavra design (projeto) deriva da palavra em latim designar e, que significa 
designar ou marcar. O dicionário Webster dá muitas definições aplicáveis como esboçar, de¬ 
senhar, planejar uma ação ou trabalho (...), conceber, inventar - traçar. Já o engineering 
design (projeto de engenharia) foi definido como (...) o processo da aplicação de diversas 
técnicas e princípios científicos com o objetivo de definir um dispositivo, um processo ou sis¬ 
tema suficientemente detalhado para permitir sua realização (...), o projeto pode ser simples 
ou extremamente complexo, fácil ou difícil, matemático ou não matemático, pode envolver um 
problema trivial ou um de grande importância. O projeto é um elemento constituinte da prá¬ 
tica da engenharia universal. Forém, a complexidade de tópicos de engenharia normalmente 
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TABELA 1-1 

As efopos de um 
projeto 

1 Identificação da 
necessidade. 

2 Pesquisa 
preliminar. 

3 Estabeleci menta 
do objetivo. 

4 Especificações 
de desempenho. 

5 Idealízaçãoe 
Invenção. 

ó Análise. 

7 Seleção. 

8 Projeto 
detalhado. 

9 Prototi pagem 
e teste, 

10 Produção, 



Síndrome do papel 
©m branco 


requer que o estudante seja submetido a um conjunto de problemas estruturados, definidos 
para ilustrar um conceito particular ou conceitos relacionados a um determinado tópico. Os 
problemas deste livro são tipicamente do tipo “ dados À, B, C e D, obtenha E\ In felizmente, 
na vida real, problemas de engenharia quase nunca são encontrados de forma estruturada, mas 
na forma "Precisamos de algo para posicionar este objeto naquele orifício dentro do tempo 
necessário para movimentar este outro". O engenheiro recém-graduado buscará em vão nos 
livros alguma ajuda para resolver o problema. Esse enunciado de problema não estruturado 
normalmente leva ao que é frequentemente chamado de “síndrome do papel em branco". 
Engenheiros comumente se encontram contemplando um papel em branco refletindo sobre 
como começar a resolver o problema tão pouco definido. 

Muito do aprendizado da engenharia lida com análise, que significa decompor, separar, 
resolver por partes. Isso é extremamente necessário, pois o engenheiro deve saber como ana¬ 
lisar sistemas de vários tipos (mecânico, elétrico, térmico, ou fluido). A análise requer um 
entendimento por completo de ambos, técnicas matemáticas apropriadas e fundamentos da 
fisíca envolvidos no funcionamento do sistema. Mas, antes que o sistema possa ser analisado, 
ele deve existir, e uma folha de papel em branco não fornece informação para análise. Portan¬ 
to, o primeiro passo em qualquer exercício de projeto de engenharia é a síntese, que significa 
colocar as peças juntas. 

O engenheiro de projeto, na prática, independente da disciplina, enfrenta constantemente 
o desafio de estruturar problemas desestruturados. Inevitavelmente, o problema se apresenta 
ao engenheiro de forma incompleta e insuficientemente definido. Antes que qualquer tentativa 
de analisar a situação seja feita, ele deve primeiro definir o problema de maneira cuidado¬ 
sa, utilizando uma abordagem de engenharia, para garantir que qualquer solução apresentada 
resolva o problema correto. Existem muitos exemplos excelentes de soluções de engenharia 
que foram rejeitados, pois solucionavam o problema eirado, diferente daquele que o cliente 
realmente tinha. 

Muitas pesquisas são realizadas para definir várias “metodologias de um projeto” com a 
intenção de prover meios para estruturar problemas desestruturados e levar a uma solução viá¬ 
vel. Muitos desses processos possuem dezenas de passos; outros, apenas alguns. O processo 
apresentado na Tabela 1-1 contém 10 passos e tem, na experiência própria do autor, se provado 
um sucesso em mais de 40 anos de prática no projeto de engenharia. 

Iteração Antes de discutirmos cada um dos passos detalhadamente, é necessário di¬ 
zer que este não é um processo no qual o usuário vai do primeiro passo ao décimo de forma 
linear. Ao contrário, por sua natureza, é um processo iterativo no qual o progresso é feito de 
forma pausada, dois passos para a frente e um para trás; ele também é inerentemente circular. 
Iterar significa repetir ; retornar a um estado anterior. Se, por exemplo, sua aparente grande 
ideia, submetida a uma análise, viola a Segunda Lei da Termodinâmica, você pode retomar à 
fase de idealização e encontrar uma ideia melhor. Ou, se necessário, pode retomar a um passo 
anterior do processo, talvez á pesquisa preliminar, e aprender mais sobre o problema. Agora 
que já entendemos que a execução do processo envolve iteração, vamos discutir cada passo na 
ordem listada na Tabela 1-1. 


Identificação da necessidade 

Esse primeiro passo em geral é dado quando alguém, como um chefe ou cliente, pede-lhe 
“Nós precisamos de...". Essa frase normalmente será breve e sem muitos detalhes. Ela estará 
longe de lhe fornecer um problema estruturado. Pode-se, por exemplo, ouvir “Precisamos de 
um cortador de grama melhor”. 
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Pesquisa preliminar 

Esta é a fase mais importante no processo e, infelizmente, a mais negligenciada. O ter¬ 
mo pesquisa, utilizado neste contexto, não deve criar em sua mente a imagem de cientistas 
de jaleco branco misturando líquidos em tubos de ensaio. Ao contrário, este é outro tipo 
de pesquisa, é reunir informações sobre física, química ou outros aspectos do problema. 
Também é importante saber se o problema, ou um outro parecido, já foi solucionado. Não 
há necessidade de reinventar a roda. Se você tiver a sorte de encontrar uma solução pronta 
no mercado será mais econômico comprá-la do que produzir uma. Provavelmente, esse 
não será o caso, mas você poderá aprender muito a respeito do seu problema se estudar 
um produto ou uma tecnologia similar já existente. Muitas empresas adquirem produtos 
de concorrentes, desmontam-nos e os analisam, um processo muitas vezes referido como 
benchmarking. 

À patente e as publicações técnicas na área são fontes de informação e estão disponíveis 
na Internet. A U.S Patent e a Tmdemark Office possuem um site, <www.uspto.gov>, no qual 
você pode pesquisar sobre patentes por palavra-chave, inventor, título, número da patente ou 
outras informações. Você pode imprimir uma cópia da patente. Um site comercial chamado 
<www.delphion.com> também fornece cópias de patentes, incluindo aquelas de países euro¬ 
peus. A seção “divulgação” ou “especificação” de uma patente descreve o invento de forma tão 
detalhada que qualquer pessoa “habilidosa no assunto” poderia inventá-la. Em troca dessa di¬ 
vulgação completa sobre o invento, o governo garante ao inventor 20 anos de monopólio sobre 
a criação. Após a expiração desse termo, qualquer um pode fazer uso do invento. Obviamente, 
se você descobre que a sua solução já existe e a patente ainda é efetiva, você possui somente 
algumas escolhas éticas: comprar a solução do dono da patente, projetar algo que não entre em 
conflito com a patente ou abandonar o projeto. 

As publicações técnicas em engenharia são inúmeras, muito variadas, e fornecidas por 
muitas organizações profissionais. Sobre o assunto em questão, a American Society ofMecha- 
nical Engineers (ASME - Associação Americana de Engenheiros Mecânicos), que oferece 
associação sem custo a estudantes, e a International Feáeration for the Tkeory of Machines 
and Mechanisms (IFToMM - Federação Internacional para Teoria de Máquinas e Mecanis¬ 
mos) publicam respectivamente os periódicos ASME Journal ofmechanicaí design (Periódico 
ASME de Projeto Mecânico) e mechanisms and machine theory (Teoria de Mecanismos e 
Máquinas). A biblioteca de sua faculdade pode assinar essas publicações e você pode comprar 
cópias de artigos nos sites: <www.asme.org/pubs/joumals/> e <www.elsevier.com/inca/publi- 
cations>, respectivamente. 

A Internet fornece ao engenheiro ou estudante de engenharia uma fonte de pesquisa muito 
útil sobre qualquer assunto. Os vários sites de busca poderão recuperar muita informação sobre 
a palavra-chave escolhida. A Internet toma fácil encontrar documentos sobre o item comprado 
como engrenagens, rolamentos e motores para seu projeto de máquina. Além disso, muitas 
informações sobre o projeto de máquinas estão disponíveis na Internet. Alguns sites úteis estão 
catalogados na bibliografia deste capitulo. 

É muito importante que energia e tempo sejam dedicados a essa etapa de preparação 
e pesquisa do projeto para evitar o constrangimento ao apresentar uma ótima solução para 
o problema errado. Muitos engenheiros inexperientes, até mesmo alguns experientes, dão 
muito pouca atenção a essa fase e vão muito rapidamente à fase de idealização e invenção. 
Isso deve ser evitado! Você deve se disciplinar a não resolver o problema antes de se prepa¬ 
rar para fazê-lo. 


Identificando a 
necessidade 


Reinventando o roda 


Aparadores 
de grama 
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TABELA 1 -2 
Especificações de 
desempenho 

1 O dispositivo deve 
possuir fonte de 
energia própria, 

2 O dispositivo deve 
ser resistente 

à corrosão. 

3 O dispositivo deve 
ter o custo menor 
do que US$100,00, 

4 O dispositivo 
deve emitir ruídos 
menores do que 
80 dB a 10 m 

de distância. 

5 O dispositivo deve 
aparar Va ocre de 
grama par hora. 

ò Etc,., etc. 



Estabelecimento do objetivo 

Uma vez que a teoria envolvida na problema, como foi descrito anteriormente, foi com¬ 
pletamente entendida, você poderá redefinir o problema em um objetivo mais claro. Este novo 
objetivo deve possuir três características. Ele deve ser conciso, abrangente e não possuir ele¬ 
mentos que preveem a solução. Deve ser guiado por termos de visualização funcional, que 
significa visualizar sua função, ao contrário de características físicas particulares. Por exemplo, 
se a necessidade original era projetar um melhor cortador de grama , após pesquisar sobre as 
inúmeras maneiras de como cortar a grama que foram criadas ao longo dos anos, o projetista 
inteligente irá restabelecer um outro objetivo, como projetar um modo de aparar a grama. 

O enunciado do problema original possui uma armadilha na forma como a expressão 
“cortador de grama” foi escrita. Para muitas pessoas, essa sentença irá remeter a uma hélice e 
um motor barulhento. Para que a fase de idealização obtenha maior sucesso, é necessário evi¬ 
tar tais imagens e estabelecer o problema de forma mais generalizada, clara e concisa. Como 
um exercido, pense em 10 maneiras de aparar a grama. Muitas delas não Lhe ocorreriam se 
pedissem a você que pensasse nos 10 melhores projetos de cortadores de grama. Faça uso da 
visualização funcional para evitar limitar sua criatividade desnecessariamente. 


Especificações de desempenho* 

Quando a teoria for compreendida e o objetivo claramente estabelecido, você estará pron¬ 
to para formular um grupo de especificações de desempenho (também chamadas de especi¬ 
ficações ou requisitos de funcionamento). Essas não devem ser especificações de projeto. A 
diferença é que a especificação de desempenho define o que o sistema precisa fazer, enquan¬ 
to as especificações de projeto dizem como isso deve ser feito. Nesse estágio da metodologia 
de projetar, não é sensato tentar especificar como o objetivo deve ser alcançado, o que deve ser 
deixado para a fase de idealização. O propósito de especificar o funcionamento é para definir 
cuidadosamente e abranger o problema de forma que ele possa ser solucionado e também 
possa mostrar que foi enfim resolvido. Uma amostra de especificação de funcionamento (de¬ 
sempenho) para nosso “aparador de grama” é mostrada na Tabela 1 -2. 

Note que essas especificações limitam o projeto sem restringir muito a liberdade de proje¬ 
to do engenheiro. Seria inapropriado precisar de um motor à gasolina pela especificação 1, por¬ 
que existem outras possibilidades que irão fornecer a mobilidade necessária. Do mesmo modo, 
não seria recomendável utilizar aço inoxidável no projeto, pela especificação número 2, já que 
o mesmo objetivo pode ser alcançado com uma solução mais barata. Em outras palavras, as 
especificações de desempenho servem para definir o problema da maneira mais completa e 
geral possível e também para especificar definições contratuais do que deve ser alcançado. O 
projeto final pode ser testado para verificaras especificações. 


Idealização e invenção 


* Orson Wdles, famosa 
autor e cineasta, disse uma 
vez: O inimigo da arte è 
a ausência de. limitações. 
Nós podemos parafrasea- 
-lo como O inimigo do 
projeto é a ausência de 
especificações. 


Este passo associa diversão e frustração. Esta tãse é provavelmente, para muitos projetistas, 
a mais gratificante, mas também a mais difícil. Muitas pesquisas foram realizadas para explo¬ 
rar o fenômeno da “criatividade”. Muitas pessoas concordam que ela é uma particularidade 
humana; ela é certamente utilizada em um alto nível por todas as crianças. A taxa e o grau de 
desenvolvimento humano desde o nascimento até os primeiros anos de vida certamente reque¬ 
rem muita criatividade natural. Alguns dizem que os métodos de educação ocidental tendem a 
reprimir a criatividade natural das crianças por encorajar conformidade e restringir a indivídua- 
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lidade, desde “colorir desenhos” no jardim de infância a imitar os padrões de escrita de um livro 
nas séries subsequentes. A individualidade é suprimida em favoT de uma conformidade social. 
Isto talvez seja necessário para evitar anarquia, mas provavelmente possui o efeito de reduzir a 
habilidade individual de pensar de modo criativo. Algumas pessoas afirmam que a criatividade 
pode ser ensinada e outros, que ela é hereditária. Não há fortes evidências de que qualquer uma 
das duas teorias seja verdadeira. Provavelmente seja verdadeiro que a criatividade reprimida 
de uma pessoa possa ser reanimada. Outros estudos sugerem que a maioria das pessoas não 
utiliza o total de habilidades criativas. Você pode exercitar e aumentar a criatividade por meio 
de algumas técnicas. 

PROCESSO CRIATIVO Muitas técnicas vêm sendo desenvolvidas para exercitar ou inspi¬ 
rar soluções criativas de problemas. Na verdade, do mesmo modo que processos de um projeto 
foram definidos, assim foram os processos criativos mostrados na Tabela 1-3. Esse processo 
criativo pode ser relacionado a uma subdivisão do processo de projetar. O processo de ideali¬ 
zação e invenção pode ser subdividido nesses quatro passos. 

Geração da ideia é o mais difícil dos passos que virão. Até mesmo pessoas muito 
criativas têm dificuldade de criar “sob pressão”. Muitas técnicas foram criadas para melhorar 
a produção de ideias. A técnica mais importante é a de adiar o julgamento, ou seja, sua ca¬ 
pacidade de criticar deve ser suspensa temporariamente. Não tente julgar a qualidade de suas 
ideias nesta fase; isso será feito posteriormente, na tãse de análise. O objetivo aqui é obter o 
maior número possível de ideias para o projeto. Até mesmo sugestões pífias são bem-vindas, 
pois elas podem gerar novas ideias e sugerir soluções mais realistas e práticas. 

Brainstorming é a técnica que muitos dizem ser um sucesso na geração de soluções 
criativas. Essa técnica requer um grupo de 6 a 15 pessoas e tenta colocar por temi a maior 
barreira para a criatividade: o medo do ridículo. A maior parte das pessoas, quando em grupo, 
não irá expor seus reais pensamentos sobre um determinado assunto por medo de ser alvo de 
chacota. As regras do brainstorming (tempestade de ideias) proibem que as pessoas zombem 
ou critiquem sugestões dos outros, não importa o quão ridículas elas sejam. Um dos participan¬ 
tes irá tomar notas das sugestões, mesmo que elas sejam tolas. Quando feita corretamente, essa 
técnica pode ser divertida e resultar em uma grande quantidade de ideias que se sobrepõem 
e se completam em pouco tempo de atividade. O julgamento da qualidade dessas ideias será 
feito posteriormente. 

Quando você está trabalhando sozinho, outras técnicas são necessárias. Analogias e in¬ 
versões são normalmente úteis. Tente esboçar analogias entre o problema dado e outros ele¬ 
mentos físicos. Se for um problema mecânico, converta-o por analogia para um sistema fluido 
ou elétrico. A inversão expõe o interior do problema, ou seja, “vira-o do avesso”. Por exemplo, 
considere aquilo que você deseja que seja movido no estado estacionário e vice-versa. Novas 
ideias normalmente se seguirão. Uma outra técnica à criatividade é o uso de sinônimos. Defina 
a ação do enunciado do problema e então faça uma lista com o maior número de sinônimos que 
você encontrar para esta ação. Por exemplo: 

Enunciado do problema: Mova o objeto do ponto Apara o ponto B. 

O verbo de ação ê "mover " Alguns sinônimos são empurrar, puxar, deslizar, escorregar, im¬ 
pelir, jogar, ejetar, pular, transbordar. 

Seja qual for o método, o objetivo da idealização é gerar um grande número de ideias 
sem se preocupar com qualidade. Mas, em algum momento, a “fonte de ideias” se esgotará. 
Você então alcançará a etapa da frustração. Esse é o momento em que o problema deve ser 
abandonado e algo diferente deve ser feito. Enquanto sua mente estiver ocupada com outras 
coisas, o subconsciente ainda estará trabalhando duro no problema. Esse é o passo denomina- 


TABELA1-3 
O processo criativo 

5a Geração de ideias. 
5b Frustração. 

5c Incubação. 

5d Eureca! 


Brainstorming 


Frustração 





Eureca! 
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do incubação. De repente, quando você menos esperar, uma ideia surgirá e parecerá ser a mais 
óbvia e “correta” solução para o problema. Eurcca! Certamente, análises posteriores encontra¬ 
rão alguma falha nessa solução. Se isso acontecer, pare e faça no va mente. Mais idealizações, 
mais pesquisas e até mesmo uma redefinição do problema serão necessárias. 

Em “Unlocking Humati Creativity”,^ Wallen descreve três pré-requisitos para ter ideias 
criativas: 

■ Fascinação com o problema. 

■ Saturação de. fatos, ideias técnicas, informações e o histórico do problema. 

• Período de reorganização. 

O primeiro pré-requisito fornece a motivação para solucionar o problema. O segundo ê a 
etapa de pesquisa preliminar, descrito na p. 9. Wallen^ cita que o testemunho de pessoas cria¬ 
tivas nos mostra que nesse período de reorganização elas não têm consciência do problema em 
particular e que o momento da descoberta aparece, frequentemente, em um período de descontra¬ 
ção ou durante o sono. Então, para aumentar a criatividade, dedique-se inteiramente ao problema 
e às pesquisas preliminares. Depois disso, relaxe e deixe o subconsciente fazer o trabalho pesado. 


Análise 

Uma vez nesse estágio, você jã terá estruturado o problema, ao menos temporariamen¬ 
te, e pode então aplicar técnicas de análise mais sofisticadas para estudar o desempenho 
do projeto na fase de análise de seu processo. (Alguns dos métodos de análise serão dis¬ 
cutidos mais detalhadamente nos capítulos seguintes.) Iterações (repetições no processo 
de criação) serão necessárias futuramente, conforme forem descobertos novos problemas. 
A repetição de passos, quantas vezes forem necessárias, deve ser realizada para garantir o 
sucesso do projeto. 



Custo 

Segurança 

Desempenho 

Confiança 

TOTAL 

Fator de 
ponderação 

0,35 

0,30 

0,15 

0,20 

l/í 

Projeto 1 

3 

' 1,05 

6 

i,so 

4 

0,60 

9 

1,80 

53 

Projeto 2 

4 

.. 1,40 

2 

' 0,60 

7 

1,05 

2 ^ 

0,40 

33 

Projeto 3 


9 ^ 

2,70 

4 

0,60 

1,00 

4,7 

Projeto 4 

9 

3,15 

-— 

1 ' 

0,30 

6 

0,90 

7 - ^ 

" 1,40 

53 

Projeto 5 

7 

2,45 

4 

1,20 

2 " 0,30 

6 ' 

1,20 

5,2 


FIGURA 1-2 

Matiiz de tomada de decisões. 
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Seleção 

Quando a análise técnica indica que você tem algum projeto potencialmente viável, o 
melhor disponível deve ser selecionado paia projeto detalhado, prototipagem e teste. O 
processo de seleção geralmente envolve uma análise comparativa das soluções de projeto dis¬ 
poníveis. A matriz de decisão ocasionalmente ajuda a identificar a melhor solução, forçando 
você a considerar vários fatores de forma sistemática. A matriz de decisão para nosso aparador 
de grama melhorado é mostrada na Figura 1-2. Cada projeto ocupa uma linha na matriz. Cada 
projeto será julgado de acordo com as características incluídas nas colunas, como, por exemplo, 
custo, facilidade na utilização, eficiência, desempenho, confiabilidade e qualquer outra que 
você julgar apropriada para □ problema em particular. A cada categoria, a partir de então, é 
relacionado um fator de ponderação, que mede a importância relativa do quesito. Confiança, 
por exemplo, deve ser um critério mais importante para o usuário do que o custo, ou vice-versa. 
Você, como engenheiro de projeto, deve exercitar seu julgamento para selecionar os quesitos 
e os fatores de ponderação. Essa matriz é então preenchida com números que classificam cada 
projeto em uma escala conveniente, por exemplo, de 1 a 10, em cada categoria. Note que essa 
pontuação é subjetiva e escolhida por você. Você deve examinar os projetos e decidir as res¬ 
pectivas pontuações. Os pontos são então multiplicados pelos fatores selecionados (que são 
geralmente escolhidos para que a soma total seja igual a 1) e posteriormente somados para cada 
projeto. Os fatores de ponderação fornecem então uma classificação dos projetos. Seja cuida¬ 
doso ao aplicar esses resultados. Lembre-se da fonte e subjetividade de seus pontos e pesos. É 
tentador acreditar mais nesses resultados do que é necessário; afinal, eles são impressionantes. 
Podem até possuir várias casas decimais, mas isso não deve ocorrer. O valor real da matriz de 
decisão é que ela dívide o problema em elementos que podem ser mais facilmente resolvidos 
e força você a pensar no valor relativo de cada projeto em várias categorias. Você pode então 
tomar uma decisão com mais confiança sobre qual é o “melhor” projeto. 


Projeto detalhado 

Esse passo geralmente inclui a criação de um conjunto completo de desenhos de monta¬ 
gem e detalhados ou desenho auxiliado por computador (computer aided design - CAD) de 
cada um dos elementos utilizados no projeto. Os desenhos de detalhe devem especificar todas 
as dimensões e o material necessário para produzir a peça. Com base nesses desenhos (ou 
arquivos de CAD), um protótipo, ou protótipos, deve ser construído para teste físico. Prova¬ 
velmente esses testes mostrarão mais falhas, fazendo com que mais ajustes (iterações) sejam 
feitos no projeto. 


Prototi pagem e teste 

Modelos Fundamentalmente, uma pessoa não pode ter certeza de que o projeto é 
viável e correto, até que ele seja montado e testado. Isso geralmente envolve a construção de 
um protótipo. Um modelo matemático, que é muito útil, nunca será tão completo e preciso 
quanto a representação de um modelo físico, devido à necessidade de levantar hipóteses 
simplificadas. Protótipos geralmente são caros, mas podem ser o modo mais econômico de 
testar um projeto em vez de construir o equipamento em escala real. Protótipos podem ter 
várias formas, desde diferentes escalas para teste até escala real, porém são representações 
simplificadas do conceito. Modelos em escala apresentam algumas complicações para pode¬ 
rem simular parâmetros físicos também em escala. Por exemplo, o volume de material varia 
como o cubo de dimensões lineares, mas áreas de superfície variam como o quadrado. A 
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transmissão de calor para o ambiente, portanto, será proporcional á área de uma superfície, 
enquanto a geração de calor será proporcional ao volume. Portanto, a escala linear de um 
sistema, tanto maior quanto menor, poderá ter um comportamento diferente de um sistema 
em escala natural. G engenheiro deve ter cautela ao criar um modelo físico em escala. Você 
descobrirá, quando começar a projetar mecanismos de barras, que um simples modelo de 
placa de cartões com os comprimentos de elos escolhidos, conjugados com percevejos 
como pivôs, irão fornecer muitos dados sobre características e qualidade dos movimentos 
do mecanismo. Você deve adquirir o hábito de criar tais mecanismos (modelos articulados) 
para todos os projetos envolvendo barras. 

TESTES de um modelo ou protótipo podem variar desde uma simples atuação até a 
observação do funcionamento, para vincular a ele elementos de instrumentação, que tomem 
precisos os parâmetros como deslocamentos, velocidades, acelerações, forças, temperaturas, 
entre outros. Serão necessários testes em ambientes controlados, por exemplo, com baixas ou 
altas temperaturas ou umidade. O advento do computador tomou possível monitorar fenôme¬ 
nos com maior precisão e a um custo reduzido. 


Produção 

Finalmente, com tempo, dinheiro e perseverança, suficientes, o projeto estará pronto para 
ser produzido. Isso pode consistir na fabricação de uma única versão final do projeto, mas 
provavelmente significará a produção de milhares, talvez milhões do seu objeto. O perigo, a 
perda financeira e o embaraço de encontrar falhas no projeto, após ter produzido um grande 
número de dispositivos defeituosos, deve inspirá-lo a tomar muito cuidado nas fases prelimi¬ 
nares do projeto, para garantir que está tudo certo. 

O processo do projeto é amplamente utilizado em engenharia. A engenharia normal- 
mente é definida segundo 0 que o engenheiro faz, mas ela também pode ser definida em 
função de como 0 engenheiro faz o que ele faz. Engenharia é tanto um método, uma abor¬ 
dagem, um processo, um estado mental para resolver problemas, quanto uma atividade. A 
abordagem de um engenheiro é de perfeição, atenção aos detalhes e consideração de todas 
as possibilidades. Pode parecer contraditório enfatizar “atenção aos detalhes” e salientar 
virtudes como mente aberta, livre arbítrio e pensar com criatividade, mas não é. As duas ati¬ 
vidades não só são compatíveis, como também coexistem. Afinal, não é nada bom ter ideias 
criativas e originais se você não pode ou não consegue executar essas ideias e “tomá-las 
reais”. Para isso, você deve se disciplinar a conviver com detalhes básicos inconvenientes 
e cansativos que são necessários para completar qualquer fase do processo de criação. Para 
fazer um trabalho confiável em qualquer projeto, por exemplo, você deve definir completa¬ 
mente 0 problema. Se você deixar algum detalhe de fora na definição do problema, resolverá 
0 problema errado. Do mesmo modo, você deve pesquisar minuciosamente a teoria envolvi¬ 
da no problema. Deve buscar exaustivamente potenciais soluções do problema. Deve, então, 
analisar extensivamente a validade desses conceitos. E, finalmente, deve detalhar 0 projeto 
escolhido de forma que você tenha certeza de que ele irá funcionar. Se você quer ser um 
bom engenheiro projetista, deve se disciplinar a fazer as coisas com perfeição e de forma 
ordenada e lógica, mesmo quando tiver pensamentos criativos e chegar a uma mesma solu¬ 
ção. Ambos os atributos - criatividade e atenção aos detalhes - são necessários para obter 
sucesso na engenharia de projetos. 
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1.6 OUTRAS ABORDAGENS PARA PROJETOS 

Atualmente, um crescente esforço vem sendo dirigido para o melhor entendimento da me¬ 
todologia de projeto e do processo de projetar. A metodologia de projeto é o estudo de processos 
para fazer um projeto. O objetivo dessa pesquisa é definir o processo de projetar de maneira 
bem detalhada, para permitir que ele seja codificado de forma que possa ser executado por um 
computador utilizando “inteligência artificial” (IA). 

Dixon^ define um projeto como um estado da informação que pode ser encontrado de 
várias formas: 

(...) palavras, gráficos, dados eletrônicos e outros. Ele pode ser parcial ou completo. Pode ser 
desde um pequeno numero de informações abstraias do começo dc um projeto ato um grande 
número de informações multo detalhadas em uma fase final do projeto, na qual a produção ou 
fabricação deste projeto já pode ser feita. Ele pode incluir, mas nao está restrito a isto, infor¬ 
mações sobre forma e tamanho, funcionamento, material, marketing, desempenho simulado, 
processos dc fabricação, tolerâncias c mais. Na verdade, qualquer informação relevante à exis¬ 
tência física c econômica do objeto projetado faz parte do projeto. 

Dixon continua a descrever vários estados generabzados da informação como, por exemplo, os 
requerimentos , estado análogo à nossa etapa de especificação de desempenho. Informações 
a respeito dos conceitos físicos é referido como estado de informação conceituai e é análogo 
á nossa fase de idealização. Para ele, a configuração do equipamento e a fase de parametri¬ 
zação possuem conceitos similares ã nossa etapa de projeto detalhado. Dixon então define a 
metodologia de projeto como: 

A série dc atividades pela qual a informação sobre o objeto projetado é transformada dc um 
estado de informação para outro. 


Projeto axiomático 

N. P. Suhl"] sugere uma abordagem axiomática de projetar, na qual existem quatro domí- 
nios: o do cliente, o funcional, o físico e o do processo. Eles representam uma variedade de 
“o que” até “como”, de um estado de definição daquilo que o cliente quer, por determinar as 
funções necessárias e o lado físico do projeto, para um estado de como o processo irá alcançar 
o objetivo estipulado. Suh define dois axiomas que precisam ser satisfeitos para que isso seja 
alcançado: 

1. Manter a independência dos requisitos funcionais. 

2. Minimizar as informações. 

O primeiro axioma se refere à necessidade de criar um grupo de especificações de desempenho 
completo e independente. O segundo indica que a melhor solução para o projeto terá o menor 
número de informações possível (ou seja, menor complexidade). Outras pessoas já haviam se 
referido ao segundo axioma usando o acrônimo, em inglês, KISS, que significa keep it simple, 
stupid (mantenha isto simples, estúpido!). 

A implementação dos métodos de Dixon e de Suh para a metodologia de projeto pode 
ser complicada. O leitor que se interessar pode consultar a bibliografia deste capítulo para se 
aprofundar no assunto. 
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1.7 SOLUÇÕES MÚLTIPLAS 

Note que, pela natureza das etapas de projeto, não há apenas uma resposta correta ou 
solução para cada problema de projeto. Diferentemenle da estrutura dos problemas presen¬ 
te em “livros-texto de engenharia”, à qual a maioria dos estudantes está acostumada, não 
existem respostas corretas no “final do livro” para cada problema real.* Existem tantas boas 
possíveis soluções quanto pessoas tentando solucioná-las. Algumas soluções serão melhores 
que outras, mas muitas funcionarão. Algumas não! Não existe apenas “uma solução correta” 
em engenharia de projeto, o que a faz mais interessante. A única maneira de se dar mérito 
ás várias possíveis soluções de projeto é uma análise completa, que incluirá testes físicos 
da construção de protótipos. Como esse é um processo muito caro, é desejável que se faça 
a maioria das análises possíveis no papel, ou no computador, antes de realmente constTuir o 
dispositivo. Onde for praticável, modelos matemáticos do projeto, ou partes dele, deveriam 
ser elaborados. Isso pode tomar muitas formas, dependendo do sistema físico envolvido. 
No projeto de mecanismos e máquinas, normalmente é possível que se escreva as equações 
para a dinâmica dos corpos rígidos do sistema, e resolvê-las em uma “forma fechada” com 
(ou sem) um computador. Levando-se em conta que as deformações elásticas nos membros 
do mecanismo ou da máquina usualmente requerem aproximações mais complicadas, mui¬ 
tas vezes é necessário utilizar a técnica de diferenças finitas ou o método dos elementos 
finitos (MEF). 


1.8 ENGENHARIA ERGONÔMICA 




Faça a máquina se 
adequar ao homem 


* Certa vez um estudante 
comentou que “Á vida é 
um problema de número 
Este (lento) 

autor teve de pedir uma 
explicação, que foi: “A 
resposta não es tá no final 
do livro\ 


Com algumas exceções, todas as máquinas foram feitas para serem usadas pelos seres 
humanos. Até mesmo robôs devem ser programados por seres humanos. Ergonomia é a área 
que estuda a interação máquina-homem, e é definida como uma ciência aplicada que coor¬ 
dena o projeto de aparelhos, sistemas c as condições de trabalho físico com a capacidade e 
requisitos do trabalhador. O projetista da máquina deve estar ciente dessa disciplina e criar 
aparelhos que se “adaptem ao homem” em vez de esperar que o homem se adapte à máquina. 
O termo engenharia de fatores humanos pode ser utilizado como sinônimo. Frequentemente, 
vemos referências sobre bons e maus aspectos ergonômicos do interior de um automóvel 
ou de um aparelho eletrodoméstico. Uma máquina projetada com uma má ergonomia será 
desconfortável e cansativa, podendo ser até perigosa. (Você programou seu DVD ou arrumou 
seu relógio ultimamente?) 

Existem muitas informações sobre engenharia ergonômica na literatura. Algumas refe¬ 
rências estão citadas na bibliografia. O tipo de informação que pode ser necessária para o 
problema de projeto de máquina varia desde as dimensões de um corpo humano e sua distri¬ 
buição entre a população por idade e gênero, passando pela habilidade do corpo humano de 
resistir a acelerações em diversas direções, até a habilidade de geração de força e resistência 
típica do corpo em várias posições. Obviamente, se você esta desenvolvendo um aparelho 
que será controlado por humanos (um aparelho de aparar a grama, por exemplo), você precisa 
saber quanta força o usuário pode exercer com a mão em várias posições, qual é o alcance do 
usuário e quanto barulho o ouvido humano pode receber sem sofrer danos. Caso seu aparelho 
vá carregar o usuário, você precisa de informações sobre a aceleração -limite que o corpo 
pode tolerar. Existem informações sobre todos esses tópicos. A maioria delas foi desenvol¬ 
vida pelo governo, que regularmente testa a habilidade que um militar suporta em condições 
naturais extremas. Parte da pesquisa preliminar de qualquer problema no projeto de máquina 
deveria incluir algumas investigações sobre ergonomia. 
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1.9 O RELATÓRIO TÉCNICO 

Uma boa apresentação de ideias e resultados é um aspecto muito importante para a enge¬ 
nharia. Muitos estudantes de engenharia se imaginam trabalhando no futuro fazendo, na maioria 
das vezes, cálculos similares aos que fazem enquanto estudam. Felizmente, este é um caso raro e 
também muito entediante. Atualmente, engenheiros gastam a maior parte do tempo eomunicandu- 
-se com outros, oralmente ou por escrito. Engenheiros escrevem propostas e relatórios técnicos, 
fazem apresentações e interagem com representantes e gerentes. Quando o projeto termina, nor¬ 
malmente é necessário apresentar os resultados para o cliente, para os companheiros ou para o 
chefe. A forma mais usual dessa apresentação é o relatório. Portanto, é de muita importância 
que o estudante de engenharia desenvolva habilidades de comunicação. Você pode ser a pessoa 
mais inteligente do mundo, mas ninguém saberá disso se você nâo souber expressar suas ideias 
deforma dara e concisa. De fato, se você não consegue explicar o que fez, provavelmente não 
entendeu direito o que fez. Para lhe dar alguma experiência nessa importante habilidade, as tarefas 
de projeto nos próximos capítulos deverão ser escritas como um relatório formal de engenharia. 
Informações de como se escrever um relatório de engenharia podem ser encontradas nas sugestões 
de leitura na bibliografia do final deste capítulo. 

1.10 UNIDADES 

Existem muitos tipos de sistemas de unidades usados na engenharia. O mais comum é 
o System c International (Sistema Internacional - SI). Todos os sistemas são criados com 
base na escolha das três variáveis contidas na segunda lei de Nevvton: 



em que F representa força, m massa, / comprimento e t tempo. Podem ser escolhidas as unida¬ 
des para três dessas variáveis, sendo a outra derivada das unidades escolhidas. As três unidades 
escolhidas são chamadas unidades fundamentais e a ultima é chamada unidade derivada . A 
constante gravitacional (g) no SI é aproximadamente 9,81 m/s 2 . 

O SI escolhe massa, comprimento e tempo como unidades fundamentais e força como 
sendo a unidade derivada. O SI é, portanto, o que se considera um sistema absoluto, uma vez 
que a massa ê uma unidade fundamental cujo valor independe da gravidade local. O SI requer 
que comprimentos sejam medidos em metros (m), massa em quilogramas (kg) e tempo em 
segundos (s). Como a força é derivada da lei de Nevvton (1.1a), sua unidade é: 

quilograma vezes metro por segundo ao quadrado (kg.m/s 2 ) = ncwions 

O único sistema de unidades usado neste livro será o SI. A Tabela 1-4 mostra algumas 
das variáveis usadas neste livro e suas respectivas unidades. Note que os cálculos devem ser 
expressos em unidades “puras”. Não use mm (milímetro) para cálculos dinâmicos. 

O estudante deve sempre ter o cuidado de checar se as unidades usadas em qualquer equa¬ 
ção apresentada na solução de um problema estão corretas, seja durante o período acadêmico, 
seja na vida profissional. Se escrita corretamente, a equação deve anular todas as unidades em 
cada lado do sinal de igualdade. Caso contrário, você pode estar certo de que estará incorreto . 
Infelizmente, o balanço das unidades em uma equação nem sempre indica que tenha sido feita 
de maneira correta, podendo ser cometidos outros tipos de erro. Confira sempre os resultados 
mais de uma vez. Isso pode salvar uma vida! 
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TABELA 1 -4 Variáveis e unidades 

Unidades fundamentais em negrita; abreviações entre () 

Variável 

Símbolo 

Unidade na SI 

Força 

F 

newtons (N) 

Comprimento 

/ 

metros (m) 

Tempo 

í 

segundos (s) 

Massa 

in 

quilogramas (kg) 

Peso 

W 

newtons (N) 

Velocidade 

P 

m/s 

Aceleração 

a 

m/s 2 

Pulso 

1 

m/s 3 

Angula 

0 

graus (°) 

Ângulo 

O 

radlanos (rad) 

Velocidade angular 

tü 

rad/s 

Aceleração angular 

a 

rad/s 2 

Pulso angular 

d 

rad/s 3 

Torque 

T 

N.m 

Momento de Inércia de massa 

I 

N.m.s 2 

Energia 

E 

joules (J) 

Potência 

P 

watts (W) 

Volume 

V 

m 3 

Peso específico 

T 

N/m 3 

Densidade 

P 

kg/m 3 


1.11 ESTUDO DE CASO DE PROJETO 

Entre as inúmeras atividades que a engenharia engloba, a mais desafiadora e excitante é o 
projeto. Fazer cálculos para analisar e definir melhor um problema estruturado, independente 
de quão complexo seja, pode ser difícil; mas o exercício de criar algo partindo de um rascunho, 
resolver um problema que esteja mal definido, é muilo mais difícil. A satisfação e a alegria de 
viabilizar uma solução para tal problema de um projeto é uma das maiores satisfações da vida 
para qualquer um, engenheiro ou não. 

Alguns anos atrás, um criativo engenheiro e escritor, George A. Wood Jr., assistiu a uma 
apresentação de outro também criativo engenheiro e escritor conhecido, Keivan Towfigh, so¬ 
bre um de seus projetos em engenharia no qual ele reconstruiu o suposto processo criativo 
do sr. Towfigh no desenvolvimento da invenção original. Anos depois, o próprio sr. Wood 
escreveu um breve comentário sobre processos criativos enquanto desenvolvia uma invenção 
original. Tanto Wood quanto Towfigh consentiram que o artigo fosse reproduzido neste livro. 
Ele serve, na opinião do autor, como um excelente exemplo e modelo de como um estudante 
de projeto deve conduzir sua carreira na área. 
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Educando para a criatividade em engenharia [9] 

por George A. Wood Jr. 


Uma faceia da engenharia, como è praticada na indústria, é o processo criativo. Vamos definir 
criatividade como Rolio May define em seu livro The Courage to Create (A coragem de criarf^K Ê "o 
processo de trazer algo novo para dentro da rotina A maior parte da engenharia tem pouco a ver com 
a criatividade em seu total significado. Muitos engenheiros escolhem não entrar em um empreendimento 
criativo e preferem a área de análise, teste e aprimoramento de um produto ou processo. Muitos outros se 
satisfazem na área gerencial ou em atribuições de negócio e assim saem da área criativa da engenharia, 
como discutiremos aqui. 

Em principio, quero ressaltar que o desempenho menos criativo não é menos importante ou satis¬ 
fatório para muitos engenheiros do que a experiência criativa para nós com a vontade de criar. Seria 
um falso objetivo para todas as escolas de engenharia assumir que seu propósito éfazer com que todos 
os engenheiros sejam criativos e o sucesso seja medido pelo "quociente de criatividade” dos seus 
graduados. 

Por outro lado, para o estudante que tem uma natureza criativa, a vida de altas aventuras o espera 
se ele puder se encontrar em um ambiente acadêmico que reconheça suas necessidades, aumente suas 
habilidades e o prepare para um lugar na indústria em que seu potencial possa ser desenvolvido. 

Em nossa conversa, vou revelar o processo criativo como eu o tenho entendido e testemunhado em 
outras pessoas. Então, tentarei indicar esses aspectos de meu treinamento que pareceram me preparar 
melhor para um papel criativo e como esses conhecimentos e essas atitudes poderiam ser reforçados 
para uma carreira de engenharia, nas escolas efaculdades de hoje em dia. 

Durante uma carreira de aproximadamente trinta anos como projetista de máquinas, já participei 
de muitos momentos criativos. Eles são classificados como os de maior pontuação no meu histórico 
profissional. Quando fui o idealizador, senti muita alegria e uma imensa satisfação. Quando eu estive 
com outros em seus momentos criativos, também fui tomado pela alegria deles. Para mim, um momento 
criativo é a melhor recompensa que a profissão de engenheiro pode dar. 

Deixe-me contar uma experiência de oito anos atrás, quando eu soube de um documento entregue 
por um homem criativo a respeito de um imenso momento criativo. Na First Applied Mechanisms Con- 
ferertce (Primeira Conferência de Mecânica Aplicada), em Tulsa, Oklahoma, havia um artigo intitulado 
'The Four-Qar Linkage as anÃdjustment Mechanism ” (0 mecanismo de quatro barras como um meca¬ 
nismo de ajuste)Ele foi apresentado com dois outros artigos acadêmicos que versavam sobre "como 
se faz”, com gráfico e equações de interesse para engenheiros na análise dos problemas de seu meca¬ 
nismo. Esse trabalho continha apenas uma equação elementar e cinco figuras ilustrativas; eu me lembro 
agora com mais clareza desse artigo do que de qualquer outro artigo de que eu tenha ouvido falar nas 
conferências de mecanismos. O autor era Keivan Towfigh, e ele descreveu a aplicação das característi¬ 
cas geométricas do centro instantâneo do acoplador de um mecanismo de quatro barras. 

O problema de Towfigh foi apenas propiciar um simples ajuste de rotação para um espelho os¬ 
cilante de um galvanôrnetro óptico. Para atingir esse objetivo, ele precisava girar toda a estrutura 
do galvanôrnetro em tomo de um eixo passando pelo centro do espelho e perpendicular a seus pivôs. 
Alta rigidez do sistema após o ajuste era essencial, com um espaço disponível muito limitado e baixo 
custo requerido, uma Vez que mais de dezesseis unidades de galvanômetros eram usadas no instru¬ 
mento completo. 
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* Â teoria do centro 
instantâneo de rotação 
será mais bem explicada 
no Capítulo 6. 


(pesquisa) 


(idealização) 


(frustração) 


(incubação) 


A solução apresentada foi montar os elementos do galvanõmetro no acoplador de um mecanismo de 
quatro barras, cujos elos sé restringiam a uma única peça, plástica eflexível O mecanismo foi projetado 
de tal forma que o centro do espelho se localizava na centro instantâneo* do mecanismo na metade do 
movimento de ajuste (ver Figura 4). È em torno desse ponto geométrico particular (ver Figura 1) que 
a rotação pura irá ocorrer e, com o dimensionamento adequado do mecanismo, que a condição de ro¬ 
tação sem translação poderá ser realizada, de forma suficientemente precisa, para os ângulos de ajuste 
necessáriosl 

Infelizmente, esse trabalho não recebeu o real reconhecimento dos juizes da conferência. Ainda 
assim, foi, indiretamente, uma descrição de um excelente momento criativo na vida de um homem 
criativo. 

Vamos olhar esse artigo juntos e seguir os passos que o autor provavelmente seguiu para chegar ao 
objetivo. Eu nunca tinha visto o sr Towfigh desde então, e agora devo descrever, de modo gerai, o proces¬ 
so criativo, que pode estar incorreto em alguns detalhes mas que, tenho certeza, é surpreendentemente 
próximo da versão original que ele contaria. 

O problema da galvanómetm foi apresentado para o sr Towfigh pela gerência. Foi, sem dúvida, 
descrito como algo do tipo: "Em nosso novo modela, nós precisamos melhorar a estabilidade do ajuste 
do equipamento e manter o baixo custo. O espaço é critico, assim como o peso é baixo. À aparênciafinal 
deve ser limpa, pois os consumidores gostam do equipamento moderno, fino, e vamos perder mercado 
para os concorrentes se não nos mantivermos na frente deles em todos esses aspectos. Nosso projetista 
industrial fez um esboço, de que todos nós do setor de vendas gostamos e no qual você poderia fazer o 
mecanismo se encaixar 

Então, seguiu uma lista de especificações que o mecanismo deveria ter, o prazo em que o novo mode¬ 
lo deveria estar em produção e, com certeza, o requisito para alguma nova característica que resultaria 
em tirar uma forte vantagem competitiva no mercado. Quero apontar que o ajuste do galvanõmetro foi 
provavelmente apenas uma melhoria dentre tantas outras. O orçamento e os prazos permitidos foram 
pouco mais que suficientes para a realização do reprojeto, desde que o custo fosse coberto pela previ¬ 
são de vendas do instrumento resultante. Para cada mil dólares gastos em engenharia, um equivalente 
aumento nas vendas ou redução no custo do processo deveria ser atingido em um patamar muito acima, 
comparado ao retorno se o dinheiro fosse Investido em outro lugar. 

Chegando a esse ponto do projeto, o sr. Towfigh deveria ter um completo conhecimento do equipa¬ 
mento que estava projetando. Ele deveria ter analisado modelos previamente existentes. E ter ajustado 
muitas vezes o espelho de outras máquinas já existentes. Ele deve ter tido a habilidade de visualizar a 
função de cada elemento do equipamento em sua forma mais básica. 

Em segundo lugar, ele deve ter perguntado a si mesmo (como se fosse um consumidor) quais ope¬ 
rações e manutenções requeridas o frustranam mais. Ele teve de determinar qual delas deveriam ser 
melhoradas até o prazo jinal do projeto. Neste caso, ele focou no ajuste do espelho. Ele considerou o 
requisito da rotação sem translação. Determinou o ângulo máximo que seria necessário e a translação 
permissivel que não afetasse a exatidão do equipamento. Ele reconheceu a necessidade do ajuste de ape¬ 
nas um movimento. Passou algumas horas pensando em todas as formas possíveis de rotação que havia 
visto em tomo de um ponto arbitrário. Rejeitou todas as soluções que lhe ocorriam, pois pensava que 
em cada caso existiria uma maneira melhor de fazer. Às ideias tinham mudas partes, envolvendo guias, 
pivôs, parafusos demais, ou eram muito sensíveis ã vibração ou muito grandes. 

Ele pensou no problema aquela tarde e em outros momentos enquanto procedia com o projeto de 
outros aspectos do equipamento. Voltou para aquele problema por várias vezes durante os dias seguin¬ 
tes. O tempo estava se esgotando. Ele era um especialista em mecanismos e visualizou um monte de 
manivelas e barras movendo os espelhos. Então, um dia, provavelmente depois de ter dirigido a atenção 
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para outra coisa, repensando no dispositivo de ajuste, uma imagem do sistema com base em uma das 
características elementares de um mecanismo de quatro barras lhe ocorreu. 

Eu estou certo de que era uma imagem visual tão clara como se estivesse no papel. Provavelmen¬ 
te não estava completa, mas envolvia duas inspirações. Primeiro foram as características do centro 
instantâneo.* (Ver figuras 1, 2 e 3.) Segundo foi o uso de juntas dobráveis flexíveis que levam a uma 
só peça moldada em plástico. (Ver Figura 4.) Tenho certeza de que naquele momento ele já achava 
que a solução estava certa. Ele estava esfuziante. Estava pleno de alegria. O prazer nâo era por 
saber que seus superiores ficariam impressionados ou porque sua segurança dentro da companhia 
estava garantida. Era o prazer de uma vitória pessoal, a consciência de que ele havia conquistado. 

O processo criativo já foi documentado por muitos outros mais qualificados para analisara trabalho 
da mente humana do que eu. Gostaria ainda de apontar, nesses minutos remanescentes, como a edu¬ 
cação pode melhorar esse processo e ajudar muitos engenheiros, projetistas e desenhistas a estender o 
potencial criativo. 

O elemento-chave que eu vejo no esforço criativo, que tem um grande peso na qualidade e no resulta¬ 
do da criatividade, è a Visão e o conhecimento básico que dá forças ao sentimento de que a solução certa 
foi alcançada. Nâo tenho dúvidas de que o princípio mecânico fundamental aplicável na área em que o 
esforço criativo está sendo realizado tem de estar vivo na mente do criador. As palavras que lhe foram da¬ 
das na escola devem descrever elementos reais, que tenham significado jisico e visual. F= m.a (segunda 
lei de Newton) deve trazer uma imagem em sua mente real o suficiente para ser tocada. 

Se uma pessoa decide ser um projetista, o treino deve incentivá-la a uma curiosidade continua em 
saber o funcionamento de cada máquina que conhece. Ela deve notar cada elemento e ver mentalmente 
seu funcionamento, mesmo que a máquina esteja parada. Penso que esse tipo de conhecimento sólido 
e básico aliado à experiência jísica de construir em níveis cada vez mais críticos torna possível aceitar 
que uma solução experimentada seja "a correta 

Deve-se notar que algumas vezes, para todos nós, a solução inspirada tida como f *correta " com o 
passar do tempo se mostrou errada. Esses acontecimentos não devem desvirtuar o processo, mas indicar 
que a criatividade è baseada no aprendizado e as falhas tendem a melhorar o julgamento do engenheiro 
ã medida que ele amadurece. Os períodos de falhas são negativos, no crescimento de um jovem enge¬ 
nheiro, quando resultam no medo de aceitar um novo desafio e implicam um cuidado excessivo que inibe 
a repetição de outros processos criativos. 

Quais seriam os aspectos mais significativos no currículo de formação de um engenheiro, que aju¬ 
dariam na transformação de um estudante potencialmenle criativo em um engenheiro verdadeiramente 
criativo? 

Primeiro, è o conhecimento básico e sólido em Física, Matemática, Química e naquelas discipli¬ 
nas relacionadas à área de interesse. Esses fundamentos deveriam ter significado físico para o estu¬ 
dante e a vivência que lhe permitiria explicar seus pensamentos para um leigo, Muitas vezes, palavras 
técnicas são usadas para cobrir conceitos confusos. Elas servem apenas para o ego da pessoa, e não 
para educar o ouvinte. 

Segundo, è o crescimento da habilidade de visualização do estudante. O projetista criativo deve ter 
a habilidade de mentalizar a imagem que está criando, O editor do livro Secíng with lhe Mind’s Eye^^ 
(Vendo com olhos da mente), escrito por Samuéis e Samuéis, diz no prefácio: 


(Eureca!) 


(análise) 


* Definido no Capitulo 6. 
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0 ptòétífo fffísf dè tfêfnfí T&wfigh 


"{...) visualização ê a forma como pensamos. Antes das palavras havia imagens. A visualização é o 
coração da biomáquina. O cérebro humano se programa por meio de imagens. Andando de bicicle¬ 
ta, dirigindo um carro, aprendendo a ler, jazendo um bolo, jogando golfe todas essas habilidades 
são adquiridas por meio do processamento de imagem. Visualização é a suprema ferramenta do 

consciente , ,J 

Obviamente, o inventor de um novo mecanismo ou produto deve se superar russa área. 

Para mim, um curso de geometria descritiva é a parte do treinamento de um engenheiro que melhora 
a habilidade para visualizar conceitos teóricos e reproduzir grajicamente os resultados. Essa habilidade 
é essencial quando alguém se dispõe a projetar uma peça de um novo equipamento. Primeira, ele visua¬ 
liza uma série de máquinas completas com espaços onde estão os problemas ou áreas desconhecidas. 
Durante esse tempo, algumas direções que o desenvolvimento do projeto poderia seguir começam a se 
formar. A melhor imagem é desenhada no papel e então revisada por outros ao redor até quejinalmente, 
surja um conceito básico. 

O terceiro elemento é a construção do conhecimento do estudante, que pode ser ou tem sido feita 
por outros, com conhecimentos especializados diferentes daqueles que ele possa ter È a área cuja expe¬ 
riência será acrescida ã carreira, enquanto ele mantiver um entusiasmo na curiosidade. A engenharia 

























INTRODUÇÃO 


43 


criativa è um processo em construção. Ninguém pode desenvolver um novo conceito envolvendo prin¬ 
cipias sobre os quais não tenha conhecimento , O engenheiro criativo olha para os problemas na luz do 
que ele tem visto, do que aprendeu e experimentou, e vê novas maneiras de combiná-los para suprir 
novas necessidades. 

Quarto é o desenvolvimento da habilidade do estudante de expressar o conhecimento para os outros. 
Essa comunicação deve envolver não apenas habilidades técnicas utilizadas por técnicos, mas também 
incluir habilidade de dividir conceitos da engenharia com operadores destreinados, homens de negócio 
e o público em geral. O engenheiro raramente terá a oportunidade de desenvolver um conceito para 
outras pessoas, se não puder passar entusiasmo e confiança em sua ideia. Muitas vezes, ideias verdadei¬ 
ramente engenhosas são perdidas porque o criador não soube demonstrá-las com nitidez para aqueles 
que a financiariam ou a comercializariam. 

Quinto é o conhecimento do estudante nos resultados fisicos da engenharia. Quanto mais ele vê 
máquinas realizando trabalhos reais, mais criativo ele se tornará como projetista. O estudante de enge¬ 
nharia deve ser requisitado para operarferramentas, Jazer produtos, ajustar máquinas e visitar fábricas. 
E com esse tipo de experiência que ele melhora o julgamento em relação ao que faz uma boa máquina, 
quando a aproximação seri i suficiente e até onde a otimização diferia chegar. 

Frequentemente se ouve que mudas teorias têm sido desenvolvidas na engenharia durante as décadas 
passadas e que as faculdades e universidades não têm tido tempo para o básico, que mencionei anterior¬ 
mente. Sugere-se que a indústria preencha as áreas práticas que as faculdades não tiveram tempo para 
desenvolver, para que então o estudante possa se expor a novas tecnologias. Em certo ponto, entendo e 
concordo com esse método, mas acho que há um lado negativo que necessita ser reconhecido. Se um en¬ 
genheiro potencialmente criativo sair da faculdade sem o conhecimento necessário para alcançar algum 
sucesso criativo no primeiro emprego, o entusiasmo pela criatividade è frustrado e o interesse desaparece 
antes mesmo que a melhor companhia possa dar o devido suporte para o seu sucesso. Portanto, o resultado 
de "ensinar o básico " depois ê normalmente tirar do estudante dotado em engenharia a oportunidade de 
se expressar visual e fisicamente. A tarefa de desenvolver máquinas toma-se então predominante para os 
graduados em cursos técnicos e escolas preparatórias, ficando perdida a contribuição criativa de univer¬ 
sitários brilhantes para produtos que poderiam enriquecer a vida de todos. 

Como disse no inicio, nem todos os estudantes de engenharia têm o desejo, a vontade e o entusiasmo 
essenciais para o esforço criativo. Ainda sinto profimdamente a necessidade de enriquecimento do po¬ 
tencial para aqueles que o querem. Que a tecnologia em expansão toma difícil a decisão do curso para 
ambos estudantes e professores, é certamente verdade. A vanguarda do pensamento acadêmico tem uma 
significativa atração para o professor e o estudante. Sinto ainda que o desenvolvimento de um forte co¬ 
nhecimento básico, habilidades para visualizar, para comunicar, para respeitar o que tem sido feito, para 
ver e sentir o mecanismo real não deve excluir ou ser excluído pela excitação de algo novo. Acredito que 
existe um equilíbrio no currículo que poderá ser alcançado para melhorara criatividade latente em todos 
os estudantes de engenharia e ciências. Isso pode dar uma base firme para os que buscam uma carreira 
no desenvolvimento de máquinas e ainda incluir a excitação em relação ãs novas tecnologias. 

Espero que essa discussão tenha ajudado na geração de pensamentos, promovendo sugestões cons¬ 
trutivas que podem levar mais estudantes de engenharia a encontrar a imensa satisfação do momento 
criativo no meio industrial. Escrevendo este artigo, dispensei um tempo considerável refletindo sobre 
meus anos na engenharia e gostaria de finalizar com o seguinte pensamento. Para aqueles que, como 
nós, conheceram esses momentos durante suas carreiras, o ápice de um esforço criativo bem-sucedido 
está entre os nossos momentos mais prazerosos. 

A descrição do sr. Wood na sua experiência de criatividade em projetos de engenharia e 
os fatores educativos que o influenciaram também estão próximos da experiência deste autor. 
O estudante é estimulado a seguir sua receita para uma completa base nos fundamentos da 
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engenharia e habilidades de comunicação. Assim, é possível vislumbrar uma carreira mais 
satisfatória em projeto de máquinas. 

1.12 PRÓXIMOS PASSOS 

Neste livro nós exploraremos o projeto de máquinas, no que diz respeito à síntese de 
mecanismos, com o objetivo de realizar tarefas ou determinados movimentos, e também a 
análise de mecanismos para determinar o comportamento dinâmico do corpo rígido. Segun¬ 
do a premissa de que não podemos analisar nada sem que antes tenha sido sintetizada a sua 
existência, antes vamos explorar a síntese de mecanismos. Então, investigaremos a análise 
dos mecanismos em relação ao comportamento cinemático. Finalmente, na Parte II, vamos li¬ 
dar com a análise dinâmica das forças e torques gerados por essas máquinas em movimento. 
Esses tópicos cobrem a essência dos estágios iniciais do projeto, lima vez que a cinemática e 
a cinética do projeto tenham sido determinadas, a maior parte do conceito do projeto já terá 
sido alcançada. O que sobrará é o projeto detalhado - dimensionando as peças contra falhas. 
O tópico sobre projeto detalhado é discutido em outros textos, como os da referência.^ 
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Alguns sites muito úteis sobre prüjeto, produto e informações industriais: 

<ht tp ://w w w.machíncdcs í gn. com> 

Revista de projeto de máquinas com artigos e informações de referências (pesquisavel). 

<ht tp://w w w.moti onsy s temd csígn, com> 

Revista sobre projeto de sistemas móveis com artigos, informações de referência sobre projeto, 
dados de motores, mancais etc. (pesquisável). 

<ht tp :/Av w w. thomasregí s ler. com> 

Thomas Register é uma listagem nacional de empresas cadastradas por produto ou serviço 
oferecido (pesquisável). 

<ht tp ://w ww.ho wstufFworks. com> 

Informações úteis sobre uma grande variedade de dispositivos de engenharia (pesquisável). 
<ht tp ://w w w.manufacturing. net/dn/index. asp> 

Revista sobre novidades cm projeto, com artigos c informações sobre projeto (pesquisável). 
<ht tp ://lel. ueda vis.cdti/dcsign/> 

Página da Universidade da Califórnia Davis Intcgration Engineering Laboratory com aplica¬ 
ções de software que permitem animar diversos mecanismos. 

<ht tp ://kmo d d 1.1 ibraiy.come 11 .edu/> 

Coleção de modelos mecânicos e recursos relacionados com o ensino de princípios da cinemá¬ 
tica* incluindo uma coleção de mecanismos e máquinas dc Rculeaux c uma coleção importante 
de elementos dc máquina do século XIX patrocinada pela ComclPs Siblcy School of Mccha- 
nícal and Aerospace Engineering. 

<hl tp :/Av w w.tnech. uwa.edu. au/D AN otes/design/home. html> 

Uma boa descrição do processo de projeto na Austrália. 

Palavras sugeridas para pesquisas na Internet para mais informações; 

Projeto dc máquinas, mecanismos, mecanismos dc barras, projeto dc mecanismos, cinemática c projeto 
dc carnes. 



Capítulo 


FUNDAMENTOS 
DA CINEMÁTICA 

A oportunidade favorece a mente bem preparada. 
PàSTEUR 


2.0 INTRODUÇÃO 

Este capítulo apresentará definições de inúmeros termos e conceitos fundamentais para a 
síntese e a análise de mecanismos. Apresentará também algumas ferramentas simples, porém 
poderosas, de análise, úteis na síntese de mecanismos. 

2.1 GRAUS DE LIBERDADE (GDL) OU MOBILIDADE 

A mobilidade (Aí) de um sistema mecânico pode ser classificada de acordo com o nú¬ 
mero de graus de liberdade {GDL} que possui. Os GDL do sistema são iguais ao número de 
parâmetros independentes (medidas) necessários para definir uma única posição no espaço 
em qualquer instante de tempo. Note que GDL é definido com base em uma estrutura de refe¬ 
rência. A Figura 2-1 mostra um lápis deitado sobre uma folha de papel plana com um sistema 
jc, y de coordenadas. Se condicionarmos esse lápis a sempre ficar nesse plano da folha, três 
parâmetros (GDL) são necessários para definir completamente a posição do lápis na folha: 
duas coordenadas lineares (jc, y), para definir aposição de qualquer ponto do lápis, e uma coor¬ 
denada angular (8), para definir o ângulo do lápis com relação aos eixos. O número mínimo de 
medidas necessárias para definir a posição é mostrado na figura como x,y e 9. Esse sistema do 
lápis em um plano possui então três GDL. Note que os parâmetros particulares escolhidos para 
definir sua posição não são únicos. Qualquer conjunto de três parâmetros alternativos a esse 
poderia ser utilizado. Há uma infinidade de conjuntos de parâmetros possíveis, mas nesse caso 
devem ser três parâmetros por conjunto, como dois comprimentos e um ângulo, para definir 
a posição do sistema, porque um corpo rígido em um movimento plano tem três GDL. 
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FIGURA 2-1 

Um corpo rígido em um plano possui frês GDL (graus de liberdade). 


Agora, imagine que o lápis está em um mundo tridimensional. Segure-o acima de sua 
mesa e mova-o sobre ela. Você vai precisar de seis parâmetros para definir os seis GDL. 
Um possível conjunto de parâmetros que poderia ser usado são três comprimentos, (jc, y , 
z) t mais três ângulos (Ô, (p, p). Qualquer corpo rígido em três dimensões possui seis graus 
de liberdade. Tente identificar os seis GDL movendo um lápis ou uma caneta em relação â 
mesa. 

O lápis, nesses exemplos, representa um corpo rígido, ou cio, e para efeitos de análise 
cinemática consideraremos que ele é incapaz de sofrer deformações. Isso é apenas uma ficção 
conveniente que nos permite definir mais facilmente os movimentos brutos do corpo. Mais 
tarde, podemos sobrepor qualquer deformação devido a cargas externas ou cargas inerciais 
sobre nossos movimentos cinemáticos para obter uma figura mais completa e precisa do com¬ 
portamento do corpo. Mas, lembre-se, nós estamos encarando uma folha de papel em branco 
no estágio inicial do processo de projeto. Não podemos determinar as deformações de um 
corpo até que tenhamos definido o comprimento, a forma, as propriedades do material e as 
cargas. Assim, nesse estágio assumiremos, para efeito inicial de síntese e análise cinemática, 
que nosso corpo cinemático ê rígido e tem carga pontual. 


2.2 TIPOS DE MOVIMENTO 

Um corpo rígido livre para se mover dentro de uma estrutura de referência terá, em geral, 
movimento complexo, que é uma combinação simultânea de rotação e translação. Em espa¬ 
ços tridimensionais pode haver rotação em tomo de qualquer eixo (qualquer eixo de rotação 
ou um dos três eixos principais) e também translação simultânea, que pode ser dividida em 
componentes ao longo de três eixos. Em um plano, ou espaço bidimensional, o movimento 
complexo se toma a combinação simultânea de rotação em tomo de um eixo (perpendicular ao 
plano) e também translação dividida entre componentes ao longo de dois eixos no plano. Para 
simplificar, vamos limitar essa discussão ao caso de sistema cinemático plano (2D). Vamos 
definir esses termos da seguinte maneira para nossos propósitos, em movimento plano: 
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Rotação pura 

O corpo possui um ponto (centro de rotação) que não apresenta movimento com relação 
à estrutura "estacionária” de referência. Todos os outros pontos do corpo descrevem arcos 
ao redor daquele centro. Uma linha de referência desenhada no corpo através do centro muda 
somente a orientação angular 

Translação pura 

Todos os pontos no corpo descrevem caminhos paralelos (curvilíneos ou retilíneos). A 
linha de referência desenhada no corpo muda a posição linear, mas não muda a orientação 
angular. 

Movimento complexo 

Uma combinação simultânea de rotação e translação. Qualquer linha de referência de¬ 
senhada no corpo mudará a posição linear c a orientação angular. Pontos no corpo terão 
caminhos não paralelos e haverá, a cada instante , um centro de rotação que mudará de loca¬ 
lização constantemente. 

Translação e rotação representam movimentos independentes do corpo. Um pode existir 
sem o outro. Se definirmos um sistema de coordenada 2D como mostrado na Figura 2-1, os 
termos x e y representam os componentes de translação do movimento, e o termo 0 representa 
o componente de rotação. 

2.3 ELOS, JUNTAS OU ARTICULAÇÕES E CADEIAS CINEMÁTICAS 

Vamos começar nossos estudos dos mecanismos cinemáticos com uma investigação sobre 
o assunto projeto de mecanismos. Mecanismos são os blocos básicos de representação de 
todo mecanismo. Em outros capítulos, mostraremos que as formas mais comuns de mecanis¬ 
mos (cames, engrenagens, correias, elos) são variações comuns de mecanismos. Mecanismos 
são feitos de elos e juntas. 

Um elo, como mostrado na Figura 2-2, é (assumindo) um corpo rígido que possuí ao me¬ 
nos dois nós que são pontos para se anexar aos outros elos. 

Elo binário — possui dois nós. 

Elo terciário — possui três nós. 

Elo quatereiário — possui quatro nós. 



FIGURA 2-2 

Elos de ordem diferente. 
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Junta é uma conexão entre dois ou mais elos (em seus nós) que permite o mesmo movi¬ 
mento, ou movimento potencial[ entre os elos conectados. As juntas (também chamadas de 
pares cinemáticos) podem ser classificadas de diferentes maneiras: 

1 Pelo tipo de contato entre os elementos, linha, ponto ou superfície. 

2 Pelo número de graus de liberdade permitidos na junta. 

3 Pelo tipo de fechamento físico da junta: tanto força como forma fechada. 

4 Pelo número de elos unidos (ordem da junta). 

Reuleaux^ criou o termo par Inferior para descrever juntas com superfície de contato 
(como um pino envolvido por um furo) e o termo par superior para descrever juntas com 
ponto ou linha de contato. Entretanto, se existe qualquer espaço entre o pino e o furo (neces¬ 
sário para existir o movimento), denominado superfície de contato na junta pinada, na verdade 
se transforma em contato de linha porque o pino encosta somente em um “lado” do furo. Da 
mesma maneira, em nível microscópico, um bloco deslizando em uma superfície plana de fato 
tem contato somente em pontos discretos, que são o topo da aspereza da superfície. A principal 
vantagem prática de pares inferiores sobre os superiores é a melhor habilidade de reter lubri¬ 
ficante entre as superfícies envolvidas. Isso é especialmente verdadeiro para a junta pinada 
de rotação. O lubrificante é expulso mais facilmente do par superior. Como resultado, ajunta 
pinada é preferida para pouca solicitação e vida longa, até mesmo sobre seu primo par inferior, 
a junta deslizante ou prismática. 

A Figura 2-3 mostra os seis possíveis pares inferiores, os graus de liberdade e os simbolos 
de caractere único. Os pares prismáticos (P) e de revolução (R) são os únicos pares inferiores 
que podem ser utilizados em mecanismos planos. Os pares inferiores cilíndrico (C), esférico 
(S), de parafuso (H) e plano (F) são combinações de pares prismáticos e/ou de revolução. Os 
pares R e P são os blocos básicos de construção de todos os outros pares, que são combinações 
daqueles dois, mostrados na Tabela 2-1. 

Uma maneira útil para classificar juntas (pares) é pelo número de graus de liberdade que 
elas permitem entre os dois elementos unidos. A Figura 2-3 também mostra exemplos de jun¬ 
tas com um e com dois graus de liberdade, que são comumente encontradas em mecanismos 
planos. A Figura 2-3b mostra duas tbrmas de um plano, junta (ou par) com um grau de liber¬ 
dade, denominadas junta pinada (R) girando (revolução) e junta deslizante (P) transladando 
(prismático). Essas formas também são chamadas de juntas completas (isto é, completa - i 
GDL) e são pares inferiores. Ajunta pinada permite um GDL de rotação, e a junta de desli¬ 
zamento permite um GDL de translação entre os elos unidos. Ambas estão contidas em outro 
caso comum (e cada um é um caso limitante), a junta com um grau de liberdade, o parafuso 
e a porca (Figura 2-3a). O movimento da porca ou parafuso com relação ao outro resulta em 
movimento helicoidal. Se o ângulo de hélice for zero, a porca gira sem avançar e se toma uma 
junta pinada. Se o ângulo de hélice for 90 a , a porca vai transladar ao longo do eixo do parafuso 
e se toma uma junta deslizante. 

A Figura 2-3 c mostra exemplos de juntas com dois graus de liberdade (pares superiores) 
que permitem simultaneamente dois movimentos relativos independentes, isto é, translação e 
rotação entre os elos ligados. Paradoxalmente, essas juntas com dois graus de liberdade são 
às vezes chamadas de “meia junta”, com os dois graus localizados no denominador. A meia 
junta também é chamada de cilíndrica, porque permite rolar e deslizar. Uma junta esférica ou 
de soquete (Figura 2-3 a) é um exemplo de junta com três graus de liberdade, que permite três 
movimentos angulares independentes entre os dois elos unidos. Essa junta do tipo joystick ou 
esférica é tipicamente usada em um mecanismo de três dimensões. Um exemplo envolvendo 
esse tipo de junta é o sistema de suspensão automotivo. 


TABELA 2-1 

Os seis pares inferiores 

Nome GDL 

(símbolo) 

Contei 

Revolução 

<R> 

1 

R 

Prismático 

(P) 

1 

P 

Helicoidal 

(H) 

1 

RP 

Cilíndrico 

(C> 

2 

RP 

Esférico 

<S) 

3 

RRR 

Plano 

3 

RPP 


(D 
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i 

seção transversal 
quadrada 





Junta prismática (P) - l GDL 



e 

A© 


Junta helicoidal (H) - ] GDL 



Junta de rotação (forma) Junta de translação (forma) 

(b) Juntas completas - 1 GDL (pares inferiores) 



Elo contra o plano (força) 


- Ax -► 



Rno cm uma ranhura (forma) 


(c) União de rotação e deslizamento (mela junta ou RP) - 2 GDL (pares superiores) 



Junta esférica (S) - 3 GDL 


Junta plana (F) - 3 GDL 



(a) Os seis pares inferiores 



Junta pinada de primeira ordem 
1 GDL (dois elos ligados) 



Junta pinada de segunda ordem 
2 GDL (três elos ligados) 


(d) A ordem da junta é igual ao número de elos ligados menos 1 



Pode rolar, deslizar, ou rolar e deslizar, dependendo da fricção 


(©) Junta plana de rolamento puro (R), de deslizamento puro (P), ou de 
rotação e deslizamento (RP) - 1 ou 2 GDL (pares superiores) 


FIGURA 2-3 

Juntas (pares) de vãiios tipos. 
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Uma junta com mais de um grau de liberdade também pode ser um par superior 
como mostrado na Figura 2-3c. Juntas completas (pares inferiores) e meias juntas (pares 
superiores) são utilizadas em mecanismos de planos (2D) e espadais (3D), Note que, 
se você não permitir o deslizamento dos dois elos na Figura 2-3e conectados por uma 
junta tipo “rola-desliza”, talvez gerando um alto coeficiente de fricção entre eles, você 
pode travar a liberdade de translação (A*) e fazer com que se comporte como uma junta 
completa. Isso é chamado junta por rolamento puro e tem somente liberdade de rotação 
(A0). Um exemplo comum desse tipo de junta é o pneu do carro rolando sobre a estrada, 
como mostrado na Figura 2-3e. Em uso normal, há somente rolamento puro e não há des¬ 
lizamento nessa junta a menos, é claro, que você encontre uma estrada congelada ou que 
você acelere demais em uma curva. Se você travar os freios no gelo, essa junta se toma 
puramente deslizante, como o bloco na Figura 2-3b. A fricção determina o número de 
graus de liberdade nesse tipo de junta. Ela pode ser rolamento puro, deslizamento puro 
ou rotação e deslizamento. 

Para visualizar os graus de liberdade de uma junta em um mecanismo, é de grande 
ajuda desconectar “mentalmente” as duas ligações que criam a junção com o resto do 
mecanismo. Você pode então ver, mais facilmente, quantos graus de liberdade têm os dois 
elos unidos em relação ao outro. 

Á Figura 2-3c também mostra exemplos das articulações unidas por força e unidas 
por forma. Uma articulação unida por forma ê mantida junta, ou fechada por sua geo¬ 
metria . Um pino em um furo ou um deslizador em uma abertura bilateral ê unido por forma. 
Em contrapartida, uma junta unida por força, como um pino em um colo ou uma esteira 
em uma superfície, requer alguma força externa para mantê-los juntos ou unidos. Essa 
força pode ser fornecida pela gravidade, por uma mola, ou qualquer outro meio externo. 
Podem haver diferenças substanciais no comportamento de um mecanismo devido à esco¬ 
lha da união por força ou por forma, como veremos. A escolha deve ser feita cuidadosamen¬ 
te. Em mecanismos, é preferível a união por forma. Mas para sistema de carne seguidor, 
normalmente é escolhida a união por força. Esse tópico será explorado mais a fundo em 
capítulos futuros. 

A Figura 2-3d mostra exemplos de juntas de várias ordens, em que ordem da junta é 
definida como o número de elos unidos menos um. São necessários dois elos para fazer uma 
articulação simples; assim, a combinação mais simples de articulações de dois elos tem ordem 
de junta igual a um. Se elos adicionais são colocados na mesma junta, a ordem de junta aumen¬ 
ta com uma relação de um para um. A ordem de junta tem significâncía na determinação do 
número de graus de liberdade de uma montagem. Nós demos definições para um mecanismo 
e uma máquina no Capítulo 1. Com os elementos cinemáticos de junta e de ligação agora de¬ 
finidos, podemos definir esses dispositivos mais cuidadosamente com base nas classificações 
de cadeias de Reuleaux de cadeias cinemáticas, mecanismos e máquinas.^ 

Uma cadeia cinemática é definida come: 

Um conjunto de elos e juntas interconeetadas de uma maneira que possibilite um movi¬ 
mento de saída controlado em resposta a um movimento de entrada fornecido. 

Um mecanismo é definido como: 

Uma cadeia cinemática em que pelo menos uma ligação foi "aterrada ", ou presa, à es¬ 
trutura de referência (que pode estar em movimento). 

Uma máquina é definida como: 

Uma combinação de corpos resistentes organizados para compelir as forças mecânicas 
da natureza a fim de realizar um trabalho acompanhado por movimentos determinados. 
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Pela definição de Reuleaux,*! 1 ] uma máquina é uma coleção de mecanismos organizada 
para transmitir forças e realizar trabalhos. Ele viu todos os sistemas de transmissão poT força 
ou por energia como máquinas que utilizam mecanismos como seus blocos de representação 
para produzir restrições de movimento. 

Vamos agora definir uma manivela como um elo que faz uma revolução completa e è ar¬ 
ticulado à estrutura , um seguidor como um elo que tem rotação oscilatória (de um lado para 
o outro) e ê articulado à estrutura , e um acoplador (ou biela) como um elo que possui movi¬ 
mento complexo e não ê articulado à estrutura . A estrutura (ou elo terra) é definida como 
qualquer elo ou elos que são fixos (sem movimento) com relação ao sistema de referência. 
Note que o sistema de referência pode estar em movimento. 


* Reuleaux criou um 
conjunto de 220 modelos 
dc mecanismos no século 
XIX para demonstrar os 
movimentos de máquinas. 
A Cornell Univcrsity, cm 
1892, adquiriu a coleção e 
agora colocou as imagens 
c descrições na Internet: 
<http: //kmodd Ui braty. 
cornell.cdu>. Esse site 
contém representações 
de outras três coleções de 
máquinas e transmissões 
dc engrenagens. 


2.4 DESENHANDO DIAGRAMAS CINEMÁTICOS 

Analisar a cinemática de mecanismos requer que desenhemos de forma limpa e simples o 
diagrama esquemático da cinemática dos elos e juntas que o compõe. Algumas vezes, pode ser 
difícil identificar os elos e as juntas cinemáticas em um mecanismo complicado. Estudantes 
iniciantes nesse tópico frequentemente têm essa dificuldade. Esta seção define uma aproxima¬ 
ção à criação de diagramas cinemáticos simplificados. 

Elos reais podem ser de qualquer comprimento, mas um elo “cinemático”, ou extremi¬ 
dade de ligação, é definido como uma linha entre juntas que permitem movimentos relati¬ 
vos entre os elos adjacentes. Juntas podem permitir rotação, translação, ou ambos entre os 
elos unidos. Os movimentos possíveis da junta devem estar claros e óbvios no diagrama 
cinemático. A Figura 2-4 mostra notações esquemáticas recomendadas para elos binários, 
terciários, e de qualquer ordem superior, e para juntas móveis e fixas de liberdade rotacional 
e translacional junto a um exemplo de suas combinações. Muitas outras notações também 
são possíveis, mas quando a notação é usada, é imprescindivel que o diagrama indique quais 
elos ou juntas estão fixados e quais podem se mover. Caso contrário, ninguém será capaz 
de interpretar seu desenho cinemático. Sombreamento ou hadiura deve ser utilizado para 
indicar que o elo è solido. 

A Figura 2-5a mostra uma fotografia de um mecanismo simples usado para levantamen¬ 
to de peso em treinamentos denominado de máquina de compressão de pemas. Ela possui 
seis elos pinados denominados de L { a I 6 e sete juntas pinadas. Os pivôs do movimento são 
denominados de A a D; 0 2 , 0 4 e ü 6 denotam os pivôs fixados ao número respectivo de seus 
elos. Embora as ligações estejam em planos paralelos separados por uma distância na direção 



Elo binário 

Elo terciário 

Elo quaternário 

O 

M 



Junta 

v,\\vi, 

Junta 

Janta 

/////////////. 

Junta 

rotativa 

rotativa 

transi ativa 

translatíva 

móvel 

fixa 

móvel 

fixa 


FIGURA 2-4 



Notação esquemática para diagramas cinemáticos 
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(a) Mecanismo de levantamento de peso (b) Diagrama cinemático 

FIGURA 2-5 

Um mecanismo e seu diagrama esquemático. 


Z, ela ainda pode ser analisada cinematicamente, como se todos os elos estivessem em um 
plano comum. 

Para usar a máquina de compressão de pernas, o usuário coloca alguns pesos no elo 6, 
acima à direita, senta no banco, embaixo ã direita, posiciona os pés contra a superfície plana 
do elo 3 (um acoplador) e o eleva com as pernas para levantar o peso por meio de um me¬ 
canismo. A geometria do mecanismo é projetada para dar um rendimento mecânico variável 
que corresponde à habilidade humana para fornecer força ao longo do movimento da perna. 
A Figura 2-5b mostra um diagrama cinemático desse mecanismo básico. Note que aqui todos 
os elos têm sido trazidos para um plano em comum. O elo 1 é o fixo. Os elos 2, 4 e 6 são 
seguidores. Os elos 3 e 5 são acopladores. A torça de entrada F é aplicada ao elo 3.0 peso 
da resistência de “saida" W atua sobre o elo 6. Note a diferença entre o contorno real e o 
cinemático dos elos 2 e 6. 

A próxima seção discute técnicas para determinar a mobilidade de um mecanismo. Esse 
exercício depende de uma conta apurada do número de elos e juntas no mecanismo. Sem um 
diagrama cinético apropriado, claro e completo do mecanismo, será impossível contá-los e 
assim definir corretamente a mobilidade. 

2.5 DETERMINANDO 05 GRAUS DE LIBERDADE OU MOBILIDADE 

O conceito de graus de liberdade ( GDL ) é fundamentai para síntese e análise de meca¬ 
nismos. Devemos ser capazes de determinar rapidamente o GDL de qualquer coleção de elos e 
juntas que podem ser sugeridos como solução para um problema. Grau de liberdade (também 
chamado mobilidade M) de um sistema pode ser definido como: 

Grau de liberdade 

O número de entradas que precisam ser dadas para criar uma saida previsível; 

também: 

O número de coordenadas independentes necessárias para definir sua posição. 
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No início do processo de projeto* algumas definições gerais do movimento de saída dese¬ 
jado estão usualmente disponíveis. O número de entradas necessárias para obter tal saída pode 
ou não ser especificado. O custo é uma das principais restrições aqui. Cada entrada necessária 
vai precisar de algum tipo de atuador, um operador humano ou um “escravo" na forma de um 
motor, solenoide, cilindro de ar ou outro dispositivo de conversão de energia. (Esses disposi¬ 
tivos são discutidos na Seção 2.18.) Esses dispositivos de múltiplas entradas deverão ter suas 
ações coordenadas por um “controlador”, que deve possuir alguma inteligência. Esse controle 
è normalmente fornecido por um computador, mas pode ser programado mecanicamente em 
um projeto de mecanismo. Não há nenhuma exigência de que um mecanismo tenha somente 
um GDL. Por exemplo, imagine o número de alavancas de controles ou cilindros atuadores em 
uma escavadora ou em um guindaste. (Ver Figura 1-lb.) 

Cadeias ou mecanismos cinemáticos podem ser abertos ou fechados. A Figura 2-6 mostra 
ambos os mecanismos abertos e fechados. Um mecanismo fechado terá pontos de fixação não 
abertos ou nés e pode ter um ou mais graus de liberdade. Um mecanismo aberto de mais de 
um elo terá sempre mais de um grau de liberdade, requerendo assim tantos atuadores quanto 
o número de graus de liberdade. Um exemplo comum de um mecanismo aberto é um robô in¬ 
dustrial. Uma cadeia cinemática aberta de dois elos binários e uma junta é chamada de díade. 
O conjunto cie elos mostrados na Figura 2-3b e c são díades. 

Reuleaux limitou suas definições para cadeias cinemáticas fechadas e para mecanismos 
contendo somente um GDL , que ele chamou de restrito.^ Essas definições um pouco abran¬ 
gentes talvez se encaixem melhor nas aplicações do dia a dia. Um mecanismo multi-GDL, 
como um robô, será restrito em seus movimentos contanto que um número necessário de 
entradas seja fornecido para controlar todos os GDL. 

Grau de liberdade (mobilidade) em mecanismos planos 

Para determinar o GDL geral de qualquer mecanismo, devemos considerar o número de 
elos e juntas, bem como as interações entre eles. O GDL de qualquer conjunto de elos pode ser 
previsto após um estudo sobre a condição de Gruebler.í 2 ] Qualquer elo em um plano possui 
três graus de liberdade. Entretanto, um sistema de L elos des conectados em um mesmo plano 
terá 3 L GDL, como mostrado na Figura 2-7a, na qual os dois elos desconectados têm um total 
de seis GDL. 



(d) Cadeia cinemática aberta 


(b) Cadeia cinemática fechada 


FIGURA 2-6 

Cadeia de mecanismos 
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Ay í Ay 2 




) 


A0 2 



FIGURA 2-7 

Juntas removem graus de liberdade. 


Quando esses elos são unidos por uma junta completa na Figura 2-7b, Ay t e Ay 2 são 
combinados como Ay , e Ax^ e Ax 2 são combinados como Ax. Isso remove dois GDL , deixando 
quatro GDL . Na Figura 2-7c, a meia junta remove somente um GDL do sistema (porque uma 
meia junta tem dois GDL), deixando o sistema de dois elos conectados por uma meia junta 
com um total de cinco GDL. Além disso, quando um elo é aterrado ou fixado à estrutura de 
referência, todos os três GDL serão removidos. Esse raciocínio leva à equação de Gruebler: 

M= 3L - 2J-3G (2.1a) 

em que: M = graus de Uberdade ou mobilidade 
L ~ número de elos 
J = número de juntas 
G = número de elos fixados 
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Note que em qualquer mecanismo real, mesmo se mais de um elo da cadeia cinemática 
estiver fixado, o efeito líquido será criar um elo fixo maior, de ordem superior, por poder ter 
somente um plano fixo. Assim, G é sempre um, e a equação de Gruebler muda para: 


M= 3(L-1)-2J (2.1b) 

O valor de J nas equações 2. la e 2.1b deve indicar o valor de todas as juntas no mecanis¬ 
mo. Isto é, meias juntas contam como 1/2 porque removem apenas um GDL. É menos confuso 
se utilizarmos a modificação de Kutzbach na equação de Gruebler desta maneira: 

M= 2{L -1) - 2/, -J 2 (2.1c) 

em que: M = graus de liberdade ou mobilidade 
L = número de elos 

—número de juntas com I GDL (completa) 

J 2 — número de juntas com 2 GDL (meia junta) 

Os valores de e J 2 nessas equações ainda devem ser cuidadosamente determinados para 
responder a todas as juntas completas, meias juntas e juntas múltiplas em qualquer mecanis¬ 
mo. Juntas múltiplas contam como uma a menos do que o número de elos ligados naquela jun¬ 
ta e são adicionadas à categoria de juntas “completas” (Jj). Os GDL de qualquer mecanismo 
proposto podem ser rapidamente averiguados com essa expressão, antes de gastar tempo em 
um projeto detalhado. É interessante notar que a equação não contém informação sobre o com¬ 
primento e formato dos elos, somente as quantidades. A Figura 2-8a mostra um mecanismo 
com um GDL e somente juntas completas. 

A Figura 2-8b mostra uma estrutura com zero GDL e que contêm meias juntas e juntas 
múltiplas. Veja a notação esquemática usada para indicar o elo fixo. O elo fixo não precisa 
ser esboçado, contanto que todos os elos fixos estejam identificados. Note também as juntas 
chamadas de “múltiplas” e “meias” nas Figuras 2-8a e b. Como um exercício, calcule a mo¬ 
bilidade desses exemplos com a equação de Kutzbach. 


Grau de liberdade (mobilidade) em mecanismos espaciais 

A aproximação usada para determinar a mobilidade de um mecanismo plano pode ser 
facilmente estendida paia três dimensões. Cada elo des conectado em terceira dimensão tem 
6 GDL, e qualquer um dos seis pares inferiores pode ser usado para conectá-los, assim como 
pares superiores com mais liberdade. Uma junta com um gmu de liberdade remove 5 GDL , 
uma junta com dois graus de liberdade remove 4 GDL etc. Fixar um elo Temove 6 GDL . Isso 
nos leva à equação de mobilidade de Kutzbach para mecanismos espaciais: 

M= 6(L- 1) - 5J, - 4 J 2 - 3/ 3 - 23 A -J 5 (2.2) 

em que o subscrito se refere ao número de graus de liberdade da junta. Vamos limitares estu¬ 
dos a mecanismos 2D neste texto. 

2.6 MECANISMOS E ESTRUTURAS 

Os graus de liberdade de uma montagem de elos predizem completamente seu compor¬ 
tamento. Há somente três possibilidades. Se o GDL è positivo, a montagem será um meca¬ 
nismo, e os elos terão movimento relativo. Se o GDL ê exatamente zero, então ela será uma 
estrutura s e 0 movimento não é possível. Se o GDL é negativo, então ela será uma estrutura 
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Nota: 

Não há união 
de rotação e 
deslizamento 
(meia junta) 
neste mecanismo. 


L = 8 J=1 0 

GDL -1 



Fixo (elo 1) 


Fixo 


Fixo 


Junta múltipla 


(ar) Mecanismo com juntas completas e múltiplas 



(b) Mecanismo com juntas completas, múltiplas e meias juntas 


FIGURA 2-8 

Mecanismos com vários tipos de junta. 
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(o) Mecanismo — GDL = +1 (b) Estrutura — GDI = 0 

FIGURA 2-9 

Mecanismos, estruturas e estruturas pré-carregadas. 



(c) Estrutura pré-carregada — GDL = 


* Se a soma dos 
comprimentos de dois 
elos quaisquer é menor 
do que o comprimento do 
terceiro elo, então a sua 
intcrconcxão c impossível 


** O conceito de 
restrição exata também 
se aplica a mecanismos 
com GDL positivo. 

É possível fornecer 
restrições redundantes 
a um dispositivo (por 
exemplo, tornando seu 
GDL teórico = 0 quando 
1 é o desejado) mantendo 
ainda o movimento devido 
à geometria particular (ver 
Seção 2.8). Uma restrição 
não exala em geral deve 
scr evitada, já que pode 
levar a um comportamento 
mecânico inesperado. 

Para uma discussão 
excelente e profunda 
sobre esse assunto, ver 
D. L. Blanding. Exact 
Consirainli Machine 
Design U&ing Kinernatic 
Principies. ASME Press, 
1999. 


pré-carregada , o que significa que nenhum movimento é possível e algumas tensões podem 
também estar presentes no momento da montagem. A Figura 2-9 mostra exemplos desses três 
casos. Em cada caso, um elo está aterrado. 

A Figura 2-9a mostra quatro elos ligados por quatro juntas completas que, da equação de 
Gmebler, resulta em um GDL. É possível se mover, e somente uma entrada é necessária para 
dar resultados previsíveis. 

A Figura 2-9b mostra três elos ligados por três juntas completas. Possui zero GDL , e portanto é 
uma estrutura. Note que, se o comprimento dos elos permitir conexão,* todos os três pinos podem 
ser inseridos em seus respectivos pares de furos (nós) semtensionar a estrutura; assim, uma posição 
sempre poderá ser encontrada para permitir montagem. Isso é chamado de restrição exata** 

A Figura 2-9c mostra dois elos conectados por duas juntas completas. A montagem possui 
um GDL de menos um, o que a toma uma estrutura pré-carregada. Para inserir os dois pinos 
sem tensionar os elos, a distância central dos furos em ambos os elos deve ser exatamente a 
mesma. Na prática, é impossível fazer duas partes exatamente iguais. Sempre haverá algum 
erro de fabricação, mesmo que bem pequeno. Assim, você teria que forçar o segundo pino, 
criando alguma tensão nos elos. A estrutura será então pré-carregada. Você provavelmente já 
viu uma situação semelhante, em algum curso de mecânica aplicada, na forma de uma viga 
indeterminada na qual havia muitas restrições ou apoios para as equações disponíveis. Uma 
viga indeterminada também possui GDL negativo, enquanto uma viga simplesmente apoiada 
tem GDL igual a zero. 

Estruturas e estruturas pré-carregadas são comumente encontradas na engenharia. Na reali¬ 
dade, a verdadeira estrutura de GDL zero é rara na prática de engenharia civil. Muitas estruturas 
de prédios, pontes e máquinas são estruturas pré-carregadas devido ao uso de juntas soldadas 
e rebitadas em vez de juntas pinadas. Até mesmo estruturas simples, como a cadeira em que 
você está sentado, são geralmente pré-carregadas. Uma vez que nossa preocupação aqui é com 
mecanismos, vamos nos concentrar somente em dispositivos com GDL positivo. 


2.7 NÚMEROS DE SÍNTESE 

O termo número de síntese tem sido usado para indicar a determinação do número e 
ordem dos elos e juntas necessários para produzir movimento de um GDL particular. Ordem 











FUNDAMENTOS DA CINEMÁTICA 


61 


de elo* oeste contexto, refere-se ao número de nós por elo, + por exemplo binário, terciário, 
qua terciário etc. O valor do número de síntese permite a determinação exaustiva de todas 
as combinações possíveis de elos que vão resultar qualquer GDL escolhido. O projetista fica 
então equipado com um catálogo definitivo de elos potenciais para resolver uma variedade de 
problemas de controle de movimento. 

Como exemplo, vamos agora derivar todas as possíveis combinações de elos para um 
GDL } incluindo conjuntos de até oito elos e ordem de elos, incluindo elos hexagonaís. Para 
simplificar, vamos considerar que os elos serão unidos por uma simples e única junta de rota¬ 
ção pura (por exemplo, um pino ligando dois elos). Podemos depois introduzir meias juntas, 
juntas múltiplas e juntas deslizantes de acordo com a transformação do mecanismo. Primeiro, 
vamos olhar alguns atributos interessantes de mecanismos como definidos pela suposição aci¬ 
ma, relativa ás juntas completas. 

Hipótese: Se todas as juntas forem completas, um número ímpar de GDL requer um número 

par de elos e vice-versa. 

Prova: Dado: Todos os pares inteiros podem ser denotados por 2m ou por 2n y c todos os 

impares inteiros podem ser denotados por 2 m ■ 1 ou por 2 n 1 , sendo nem qualquer 
inteiro positivo. O número de juntas deve ser um inteiro positivo. 

Sendo: L = número de elos, /= número de juntas e M= GDL = 2m (ou seja, todos os números pares) 
Então: reescreva a Equação de Grueblcr 2. lb isolando / 

' = §(£-l)-f (2.3a) 

Tente: substituir M = 2m e L = 2n (no exemplo, qualquer número par para ambos) 


J - 

2 

Isso não pode resultar em/positivo como desejado. 

Tente: M=2m~lvL = 2n-l (no exemplo, qualquer número ímpar para ambos), 

J = 3n - m - — 

2 

Isso também não pode resultar cm / positivo como desejado. 

Tente: M= 2m - 1 c L = 2n (impar - par) 

/ = 3n - m - 2 

Esse c um positivo inteiro para m > 1 c n > 2. 

Tente: M = 2m e L = 2n - 1 (par - ímpar) 

/ — 3it - m - 3 

Isso é um positivo inteiro para m > 1 e n > 2. 


(2.3b) 


(2.3c) 


(2.3d) 


(2.3e) 


Então, para o exemplo de um mecanismo com um GDL , podemos considerar somente 
combinações com 2, 4, 6 , 8 ... elos. Fazendo com que a ordem dos elos seja representada 
por: 


* Não confunda com 
“ordem da junta” como 
definido anteríomiente, 
que se refere ao GDL que a 
junta possuí. 




62 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 2 


B = número de elos binários 
T = número de elos terciários 
Q - número de elos quaterciàrios 
P = número de pentagonais 
H = número de hexagonais 
o total de elos em qualquer mecanismo será: 

L = B+ T+Q + P + H+... 

Uma vez que são necessários dois nós de elo para fazer uma junta 

f nós 
~ 

e 

nós = ordem do elo x número de elos daquela urdem (2.4c) 

então 

J (2a+3T + 4g-HP + 6H + -) (24d) 

Substituindo as equações 2.4a e 2.4d na equação de Gruebler (2.1b), 
M=3(fl+r+e^+//-i)~2 ^ g+3r+4 ^ +5P+6// 

M = B- Q-2P-'iH- 3 (2.4e) 

Veja o que está faltando nessa equação! Os elos terciários foram retirados. O GDL (graus 
de liberdade) é independente do número de elos terciários no mecanismo. Mas como cada 
elo terciário tem três nós, ele só pode criar ou remover 3/2 de elo. Então, devemos somar ou 
subtrair elos terciários em pares para manter o número inteiro de articulações. A adição ou 
subtração de elos terciários em pares não afeta o GDL âo mecanismo. 

Para determinar todas as combinações possíveis de elos para um GDL particular, devemos 
combinar as equações 2.3a e 2.4d:* 

3 (l í\ M i 2B+3T + 4 Q + 5P * 6H ) 

2- ) 2 2 


(2.4a) 

(2.4b) 


3L - 3 - M= 23 + 3T+ 4Q + 5P + 6// (2.5) 

Agora combine a equação 2.5 com a equação 2.4a para eliminar o B 


* Karvmamoonhyl 17 ] 
define algumas regras 
úteis para determinar o 
número de combinações 
possíveis para qualquer 
número de elos com o 
grau de liberdade dado. 


Z-3-M=r+2£? + 3P + AH (2.6) 

Vamos agora resolver as equações 2.4a e 2.6 simultaneamente (por substituição progres¬ 
siva) para determinar todas as combinações compatíveis de elos para GDL = 1, até oito elos. A 
estratégia será começar com o menor número de elos, até o elo de maior ordem possível com 
aquele número, eliminando as combinações impossíveis. 

(Nota: L deve ser par para obter um GDL impar). 
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Caso l. L = 2 


7 - 4 = 7+ 20 + 37 + 4// = -2 (2.7a) 

Isso requer um número negativo de elos, então L = 2 è impossível. 

Caso 2. L = 4 

1-4=7+ 20 + 37 + 4//= 0; então T=Q = P = H= 0 (2.7b) 

7=7 + 0 = 4; B = 4 

O mecanismo mais simples com um GDL são quatro elos binários - o mecanismo de 
quatro barras. 

Caso 3. L = 6 

7 4=7+20 + 37 + 4/7=2; cntão7 = //=0 (2.7c) 

7 tem de ser 0, 1 ou 2; 0 deve ser somente 0 ou 1 

Se 0 = 0* então T tem de ser 2: 

1 = 7 + 27+00 = 6; 7 = 4, 7=2 (2.7d) 

Sc 0 = 1, então 7 tem dc ser 0 e: 

7 = 7 + 07+10 = 6; 7 = 5, 0=1 (2.7e) 

Há então duas possibilidades para 7 = 6. Note que uma delas é, na realidade, o mecanismo 
de quatro banas mais simples com dois terciários adicionados como foi dito anteriormente. 

Caso 4. L = 8 

Com tantos elos, é necessária uma aproximação por tabela. 



(2.70 
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* Também é chamada de 
cadeia de Assar. 


** GOGU, G. “Mobility 
of mechanisrns: a criticai 
review. 1 ’ In: Mechamsm 
and Machine Theo/y. (40) 
2005, p. 1068-97. 


TABELA 2-2 Mecanismo plano com f GDL, juntas de revolução e até oito elos 


lotai de elos 

Binário 


Conjunto de elos 

Hexagonal 

Terciário 

Quaternário 

Pentagonal 

4 

4 

0 

0 

0 

0 

ó 

4 

2 

0 

0 

0 

ó 

5 

0 

1 

0 

0 

8 

7 

0 

0 

0 

1 

8 

4 

4 

0 

0 

0 

8 

5 

2 

1 

0 

0 

8 

6 

0 

2 

0 

0 

8 

ó 

1 

0 

1 

0 


Dessa análise podemos ver que para um GDL há somente uma configuração de quatro 
elos, duas de seis elos e cinco possibilidades para oito elos, usando desde elos binários até elos 
hexagonais. A Tabela 2-2 mostra o que chamamos de “conj unto de elos” para todos os meca¬ 
nismos possíveis para um GDL de até oito elos e ordem hexagonal. 

2.8 PARADOXOS 

O fato de o critério de Gruebler não incluir na análise o comprimento e a forma dos elos 
pode nos levar a um resultado enganoso, tendo em vista as configurações geométricas únicas. 
Por exemplo, a Figura 2- 10a mostra a estrutura (GDL = 0) com elos terciários de forma arbitra¬ 
ria. Esse arranjo de elos é, às vezes, chamado de “mecanismo quinteto-E 1 ’, por causa de sua 
semelhança com a letra E maiuscula e o fato de ter cinco elos, incluindo o fixo/ É o próximo 
bloco de representação estrutural mais simples para o ‘Tripé delta”. 

A Figura 2-10b mostra o mesmo quinteto-E com os elos terciários ligados direta e para¬ 
lelamente e com nós equidistantes. Os três binários são iguais também no comprimento. Com 
essa geometria única, você pode ver que ele vai se mover apesar da predição de Gruebler dizer 
o contrário. 

A Figura 2-10c mostra um mecanismo muito comum que também desobedece ao critério 
de Gruebler. A junta entre as duas rodas pode ser postulada para não permitir deslizamento, 
contanto que haja fricção suficiente. Se não ocorre deslizamento, então se trata de uma jun¬ 
ta completa, ou com um grau de liberdade, que permite somente movimento angular relativo 
(A9) entre as rodas. Com essa suposição, existem três elos e três juntas completas, enquanto a 
equação de Gruebler prevê zero GDL. Entretanto, esse mecanismo se move (GDL = 1) porque a 
distancia do centro, ou comprimento do elo 1, é exatamente igual à soma do raio das duas rodas. 

Há outros exemplos de paradoxos que desobedecem o critério de Gruebler devido à geo¬ 
metria única. O projetista precisa estar atento a essas possíveis inconsistências. Gogu** mostrou 
que nenhuma das equações de mobilidade simples até então descobertas (Gruebler, Kutzbach 
etc.) é capaz de resolver tantos paradoxos existentes. É necessária uma análise completa dos 
movimentos do mecanismo (como descrito no Capítulo 4) para garantir mobilidade. 
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(a) O mecanismo quinteto-E com GDL = 0 
- concorda com a equação de Gruebler 



(fo) O mecanismo quínteía-E com GDL = 1 

- discorda da equação de Gruebler devido 
à geometria única 



tt> 



Junta 

completa — 
rolamento 
deslizamento 


O mecanismo de cilindros rolantes com GDL = l 
- discorda da equação de Gruebler, 
que prevê GDL = 0 


FIGURA 2-10 

Paradoxos de Gruebler - mecanismos que não se comportam como prediz a equação de 
Gruebler, 

2.9 ISÔMEROS 

A palavra isômeru vem do grego e significa ter partes iguais, Isômeros, em química, 
são compostos que têm o mesmo numero e tipo de átomos, mas são interligados de maneira 
diferente e, assim, têm propriedades físicas diferentes. A Figura 2-11a mostra dois hidrocar¬ 
bonetos isômeros, n-butano e isobutano. Note que os dois têm o mesmo número de átomos de 
carbono e hidrogênio (C 4 H 10 ), mas são interligados de maneira diferente e têm propriedades 
diferentes. 

Mecanismos isômeros são análogos a esses compostos químicos e, nesse caso, os elos 
(como os átomos) têm vários nós (elétrons) disponíveis para ligar a outros nós de elos. O 
mecanismo montado è análogo ao composto químico. Dependendo das conexões particula¬ 
res dos elos disponíveis, a montagem terá propriedades de movimento diferentes. O número 
de isômeros possíveis de uma coleção de elos dada (como em qualquer linha da Tabela 2-2) 
não é nada óbvio. Na realidade, prever matematicamente o número de isômeros de todas as 
combinações de elos tem sido um problema não resolvido há muito tempo. Recentemente, 
muitos pesquisadores gastam tempo nesse problema com algum sucesso. Ver as referências 
de [3] a [7] para mais informações. Dhararipragada^] apresenta um bom resumo histórico 
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TABELA 2-3 
Número de Isômeros 
válidos 


Elos 

Isômeros 

válidos 

4 

1 

ó 

2 

8 

16 

10 

230 

12 

685Ó 


sobre a pesquisa de isômeros até 1994. A Tabela 2-3 mostra o número válido de isômeros 
para mecanismos com um grau de liberdade com pares de revolução, de até 12 elos. 

A Figura 2-1 lb mostra todos os isômeros para o caso simples de um GDL com quatro e 
seis elos. Perceba que só há um isômero para o caso de quatro elos. Um isômero só é exclusivo 
se as interligações entre os tipos de elos forem diferentes. Isto é, todos os elos binários são 
considerados iguais, assim como todos os átomos de hidrogénio são iguais na analogia quími¬ 
ca. As formas e os comprimentos dos elos não importam no critério de Gruebler, assim como 
a isomeria também não. O caso de seis elos com quatro binários e dois terciários tem somente 
dois isômeros válidos, conhecidos como cadeia de Watt e cadeia de Stephenson, Note as 
diferentes interligações dos terciários com os binários nesses dois exemplos. A cadeia de Watt 
tem dois terciários ligados diretamente, mas a cadeia de Stephenson não tem. 

Há também um terceiro isômero potencial para o caso de seis elos, como mostrado na 
Figura 2-1 lc, mas que falha no teste de distribuição de graus de liberdade, o qual requer que 
o GDL global (neste caso 1) seja distribuído uniformemente ao longo do mecanismo, e não 
concentrado em uma subcadeia. Note que esse arranjo (Figura 2-1 lc) tem uma subcadeia es¬ 
trutural de GDL = 0 na formação triangular dos dois elos terciários com o elo binário isolado. 
Isso cria um suporte, ou tripé delta. Os três elos binários remanescentes em série formam uma 
cadeia de quatro barras (GDL = 1) com a subcadeia estrutural dos dois terciários e do binário 
etêtivamente reduzida a uma estrutura que se comporta como um elo simples. Assim, esse ar¬ 
ranjo foi reduzido ao caso mais simples de mecanismo de quatro barras, apesar das seis barras. 
Esse é um isômero inválido e, por isso, rejeitado. 

O método “Notação Condensada para Síntese de Estruturas”, de Franke, pode ser utili¬ 
zado para ajudar a encontrar isômeros de qualquer coleção de elos que incluam alguns elos 
de ordem superior aos binários. Cada elo de ordem superior é mostrado como um círculo, 
com os números de nós (sua valência) escritos nele como mostrado na Figura 2-11. Esses 
circulos são ligados com um número de linhas que saem de cada círculo que possui va¬ 
lência igual à sua. Um número é colocado em cada linha para representar a quantidade de 
elos binários nessa conexão. Isso nos dá uma representação “molecular” do mecanismo e 
permite determinações exaustivas de todas as interligações binárias possíveis entre os elos 
superiores. Note a correspondência, na Figura 2-1 lb, entre os mecanismos e as respectivas 
moléculas de Franke. A única combinação de 3 inteiros (incluindo 0) que adiciona a 4 são: 
(1, 1, 2), (2, 0, 2), (0, 1, 3) e (0, 0, 4). Os dois primeiros são, respectivamente, os meca¬ 
nismos de Stephenson e de Watt; o terceiro é o isômero inválido da Figura 2-1 lc. A quarta 
combinação também é inválida, já que resulta em uma cadeia com dois graus de liberdade 
de cinco binários em série com o quinto “binário” incluindo os dois terciários travados 
juntos a dois nós, em uma estrutura prè-carregada com um GDL de subcadeia igual a -1. 
A Figura 2-1 ld mostra todos os 16 isômeros válidos do mecanismo de oito barras com um 
grau de liberdade. 


2.10 TRANSFORMAÇÃO DE MECANISMOS 

A técnica de síntese de número descrita acima dá ao projetista um conjunto de ferramentas 
de mecanismos básicos de um GDL particular. Se agora deixarmos de lado as restrições que 
nos limitam somente às juntas de revolução, poderemos transformar esses mecanismos bási¬ 
cos em uma larga variedade de mecanismos muito mais úteis. Há várias técnicas ou regras de 
transformação que podemos aplicar a cadeias cinemáticas planas. 
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1 2 



O único isômero de quatro barras O isômero de seis barras de Stephenson O isômero de seis barras de Walt 
(b) Todos os Isômeros válidos de mecanismos de quatro e de seis barras 



Moléculas 
de Franke 


A sub cadeia estrutural 
reduz ires elos a uma 
estrutura de termo 
delta com zero GDL 



A subcadeia de quatro 
barras concentra o 
mecanismo de 
1 GDL 


(c) Um isõmero inválido d© seis barras reduzido ao mecanismo de quatro barras mais simples 


FIGURA 2-11 parte 1 

Isômeros de cadeias cinemáticas, 
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* Sc todas as juntas 
de revolução de um 
mecanismo de quatro 
barras forem trocadas 
por juntas prismáticas, 
o resultado será uma 
montagem com dois GDL. 
Também, se três juntas 
de revolução cm um 
conjunto dc quatro barras 
forem trocadas por juntas 
prismáticas, a única junta 
dc revolução que sobrar 
não estará disponível 
para girar, efetivamente 
travando os dois dos 
pinados como se fossem 
um. Isso reduz o conjunto 
a um mecanismo dc tres 
barras, o qual deve ter 
GDL igual a zero. Mas 
um triplo delta com três 
juntas prismáticas tem um 
GDL , outro paradoxo dc 
Grueblen 




(d) Todas as oito barras válidas de 1-GDL isoméricas 


FIGURA 2-11 parta 2 

Isômeros das cadeias cinemáticas (Fonte: A W. KLEIN. Kinematics of Macftnery, Nova York: McGrnvs-Htlt \9\7). 


1 Juntas de revolução em qualquer volta podem ser trocadas por j untas prismáticas sem mudar 
o GDL do mecanismo; feito isso, pelo menos duas juntas de revolução vão sobrar na volta.* 

2 Qualquer junta completa pode ser substituída por uma meia junta, mas isso vai aumentar 
em um o GDL. 

3 A remoção de um elo vai reduzir em um o GDL. 

4 A combinação das regras 2 e 3 acima vão deixar o GDL original inalterado. 

5 Qualquer elo terciário ou de ordem maior pode ser parcialmente “encolhido” para um elo 
de ordem menor fundindo os nós. Isso vai criar uma junta múltipla, mas não vai mudar o 
GDL do mecanismo. 

6 O completo encolhimento de um elo de ordem maior é equivalente à remoção. Uma junta 
múltipla será criada e o GDL, reduzido. 

A Figura 2-12a mostra a montagem de quatro banas manivela seguidor transformada em 
uma biela-manivela de quatro barras pela aplicação da regra 1. Continua sendo um mecanismo 
de quatro barras. O elo 4 se tomou o bloco deslizante. A equação de Gruebler não é alterada para 
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Manivela seguidor de Grashof 



Bícla-manívela de Grashof 



(a) Transformando uma manivela seguidor de quatro barras em uma biela-manivela 



(b) Transformando uma biela-manivela em um garfo escocês 



Junta de rolagem 
(meia junta) 


Carne 


Seguidor 

4 


Elo 2 equivalente 



(d) O mecanismo de came seguidor tem um mecanismo equivalente de quatro barras 

FIGURA 2-12 

Transformação de mecanismos. 
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mecanismos com um grau de liberdade* porque o bloco deslizante geia uma junta completa com 
o elo l f como o pino que o substituiu. Note que a transformação da saída do seguidor para uma 
saída deslizante é equivalente a aumentar o comprimento (raio) do elo seguidor 4 até que o mio 
de giração na articulação entre os elos 3 e 4 se tome uma linha reta. Assim, o bloco deslizante é 
equivalente a um elo 4, seguidor iníinitamente longo, que é pi votado no infinito ao longo de uma 
linha perpendicular ao eixo de deslizamento, como mostrado na Figura 2-12a. 

A Figura 2-12b mostra um mecanismo biela-manivela de quatro barras transformado pela 
regra 4, pela substituição da meia junta pelo acoplador. A primeira versão mostrada possui o 
mesmo movimento do deslizador como mecanismo original pelo uso de um canal curvado no 
elo 4. O mecanismo real é sempre perpendicular â tangente do cana! e cai na linha original 
do acoplador. A segunda versão mostrada tem o canal retilíneo e perpendicular ao eixo do 
deslizador. O mecanismo real agora é “pivotado” no infinito. Isso é chamado de forquilha 
escocesa e gera exatamente um movimento harmônico simples da guia em resposta à constante 
de velocidade fornecida à manivela. 

A Figura 2-12c mostra um mecanismo de quatro barras transformado em um mecanis¬ 
mo do tipo came seguidor, pela aplicação da regra número 4. O elo 3 foi removido e uma 
meia junta foi substituída por uma junta completa entre os elos 2 e 4. O mecanismo ainda 
possuí somente um grau de liberdade, e o mecanismo de came seguidor é, na realidade, 
um mecanismo de quatro barras disfarçado em que o acoplador (elo 3) se tornou um elo de 
comprimento variável. Vamos estudar o mecanismo de quatro barras e as variantes com mais 
detalhes em outros capítulos. 

AFiguia2-13a mostra o mecanismo de seis barras de Stcphenson da Figura 2-1 lb transfor¬ 
mado por um encolhimento parcial do elo terciário (elo 5) para criar uma junta múltipla. Ainda é 
um mecanismo de seis barras de Stephenson com um grau de liberdade. A Figura 2-13b mostra o 
mecanismo de seis barras de Watt da Figura 2-1 lb com um elo terciário completamente encolhi¬ 
do para criar uma junta múltipla. Essa è uma estrutura com GDL = 0. As duas subcadeias triangu¬ 
lares são óbvias. Da mesma maneira que o mecanismo de quatro banas ê o bloco de representação 
básico dos mecanismos com um grau de liberdade, esse tripé delta de três barras triangulares é o 
bloco de representação básico das estruturas com zero grau de liberdade (treliças). 



Elos encolhidos 


(a) O encolhimento parcial de um elo superior 
mantém os graus de liberdade 


(b) O encolhimento completo de um elo superior 
reduz os graus de liberdade em um 


FIGURA 2-13 


Encolhimento de elos. 
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2.11 MOVIMENTO INTERMITENTE 

O movimento intermitente é uma sequência de movimentos e tempos de espera. Um 
tempo de espera é um periodo no qual o elo de saída se mantêm em estado estacionário, 
enquanto o elo de entrada continua se movendo. Existem muitas aplicações em maquinaria 
que exigem movimento intermitente. A variação eame seguidor dos mecanismos de quatro 
barras como mostrado na Figura 2-12c é usada nessas situações. O projeto desse dispositivo 
para saída intermitente e saída contínua será discutido detalhadamente no Capítulo 8. Outros 
mecanismos eom tempo de espera serão discutidos no próximo capítulo. 

Mecanismo de Genebra Uma forma comum de dispositivo de movimento intermi¬ 
tente é o mecanismo de Genebra, mostrado na Figura 2- 14a. Esse também é um mecanismo 
de quatro barras transformado, no qual o acoplador foi substituído por uma meia junta. A 
manivela de entrada (elo 2) é tipicamente um motor com velocidade constante. A roda de 
Genebra é feita com pelo menos três aberturas radiais equidistantes. A manivela tem um 
pino que entra em uma das fendas radiais e faz com que a roda de Genebra vire durante 
um trecho de uma revolução. Quando o pino deixa o canal, a roda de Genebra se mantém 
parada até que o pino entre no próximo canal. O resultado é a rotação intermitente da roda 
de Genebra. 

A manivela também possui um segmento de arco, que cria um desenho harmonioso para 
se encaixar na periferia da roda de Genebra quando o pino está fora do canal. Isso mantém a 
roda de Genebra parada e no local apropriado para a entrada do próximo pino. O número de 
canais determina o número de “paradas” do mecanismo, sendo que parar é sinônimo de tempo 
de espera. Uma roda de Genebra precisa de pelo menos três paradas para funcionar. O número 
máximo de paradas é limitado somente pelo tamanho da roda. 

Càtràca e lingueta A Figura 2-14b mostra um mecanismo de catraca e lingueta. O 
braço gira ao redor do centro da roda de catraca dentada e é movido de um lado para o outro 
para indexar bem. A lingueta direcionadora gira a roda de catraca (ou catraca) no sentido 
anti-horário e não faz nada no retomo (sentido horário). A lingueta de travamento evita que 
a catraca inverta a direção enquanto a lingueta direcionadora retoma. Ambas as linguetas são 
carregadas por mola contra a catraca. Esse mecanismo é amplamente utilizado em dispositivos 
como chaves de “catraca”, manivelas de catraca etc. 

Mecanismo linear de Genebra Existe também uma variação do mecanismo de Ge¬ 
nebra que tem saída linear de translação, como mostrado na Figura 2-14c. Esse mecanismo é 
análogo a uma forquilha escocesa aberta com múltiplas forquilhas. Ele pode ser usado como 
um transportador intermitente de passeio com os canais dispostos ao longo da cadeia do trans¬ 
formador. Também pode ser usado com um motor de inversão para obter oscilação de inversão 
linear de uma saída deslizante com um único canal. 

2.12 INVERSÃO 

Agora deve estar mais claro que existem muitos mecanismos possíveis para qualquer 
situação. Mesmo com a limitação imposta ao exemplo do número de síntese (um GDL , oito 
elos de ordem até hexagonal), existem oito combinações de mecanismo mostradas na Tabela 
2-2, e tudo isso junto rende 19 isômeros válidos, como mostrado na Tabela 2-3. Além disso, 
podemos introduzir outro fator, chamado de inversão do mecanismo. Uma inversão é criada 
pelo fato de aterrar um elo diferente na cadeia cinemática. Assim, existem tantas inversões 
quanto o número de elos existentes no mecanismo. 
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Roda dc Genebra 


^ ^ saída 


Manivela 


^e/ilrada 


Lingucta dc condução 
Lingucta dc travamento 

Mola 


^entrada 


^safda 


(o) Mecanismo de Genebra de quatro paradas 


(b) Catraca e mecanismo de lingueta 



(c) Mecanismo de Genebra de movimento intermitente linear 

Ver também as figuras P3-7 e P4-6 para outros exemplos de mecanismos de movimento intermitente linear 

FIGURA 2-14 


Mecanismos de movimentos Intermitentes lineares e rotativos. 
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(o) Inversão 1 
o bloco móvel 
solte uma 
translação 


(b) Inversão 2 
o bloco móvel 
apresenta um 
movimento 
complexo 


(c) Inversão 3 
o bloco móvel 
rotaciona 


(d) Inversão 4 
o bloco móvel 
não se 
movimenta 


FIGURA 2-15 

Quatro inversões distintas do mecanismo de quatro barras biela-manivela (cada conexão preta é estacionária e todas 
as conexões coloridas se movimentam). 


Os movimentos resultantes de cada inversão podem ser bastante diferentes, mas algu¬ 
mas inversões de uma ligação podem produzir movimentos semelhantes a outras inversões da 
mesma ligação. Nesses casos, só algumas inversões poderão ter movimentos bastante diferen¬ 
tes. Denotaremos as inversões que têm movimentos distintamente diferentes como inversões 
distintas. 

A Figura 2.15 mostra as quatro inversões da ligação do mecanismo de quatro barras biela- 
-manivela, todas dotadas de movimentos distintos. A inversão 1, com a conexão 1 como fixa 
e com o bloco móvel em pura translação, é a mais comumente vista e é usada para motores 
e bombas a pistão. A inversão 2 é obtida fixando a conexão 2, resultando no mecanismo de 
retomo rápido Whitworth ou manivela formador, no qual o bloco móvel tem um movimento 
complexo. (Mecanismos de retomo rápido serão analisados no próximo capítulo.) A inversão 3 
é obtida fixando a conexão 3 , dando ao bloco móvel rotação pura. A inversão 4 é obtida fixando 
a conexão móvel 4 e é usada em operações manuais, mecanismos de bombeamento de poço, 
nos quais a manivela é a conexão 2 (estendida) e a conexão 1 passa pelo cano do poço para 
acionar o pistão no fundo (está invertido na figura). 

A cadeia de seis barras de Watt tem duas inversões distintas, e a de Stephenson tem três 
inversões distintas, como mostradas na Figura 2-16. Ajunta pinada de quatro barras tem quatro 
configurações distintas - a manivela seguidor, a dupla manivela, o duplo seguidor e o triplo 
seguidor - as quais são mostradas nas figuras 2-17e 2-18. 

2.13 A CONDIÇÃO DE GRASHOF 

O mecanismo de quatro barras com junta pinada que foi mostrado acima é o mais 
simples possível para movimentos de um grau de liberdade. Ele aparece também em outras va¬ 
riações como o biela-manivela e o carne seguidor. É na verdade o dispositivo mais comum e 
usual em mecanismos. Ele é também extremamente versátil em termos de tipos de movimento 
que pode gerar. 
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(a) Mecanismo de seis barras 
de Stephenson inversão I 


(b) Mecanismo de seis barras 
de Stephenson inversão II 


(c) Mecanismo de seis barras 
de Stephenson inversão III 



{d) Mecanismo de seis barras 
de Watt inversão ] 


(e) Mecanismo de seis barras 
de Watt inversão II 


FIGURA 2-16 

Todas as diferentes inversões do mecanismo de seis barras. 


Simplicidade è uma das marcas de um hom projeto. A menor quantidade de peças que 
podem realizar um trabalho geralmente fornece a solução mais barata e confiável. Além disso, 
o mecanismo dc quatro barras deve estar entre as primeiras soluções para os problemas de 
controle de movimento a serem investigadas. A condição de Grashof ^ é uma relação muito 
simples, que prevê a condição de rotação ou rotatividade de inversões do mecanismo de qua¬ 
tro barras com base apenas no comprimento dos elos. 


* Dc acordo com IIuntí 18 l 
(p. 84), Waldron provou 
que, nas condições de 
Grashof, nenhum dos dois 
elos, além da manivela, 
pode rotacionar mais 
dc 180 n em relação um 
ao outro, mas em um 
mecanismo não Grashof 
(que não tem manivela), 
os elos podem ter mais 
de 180° de revolução em 
relação uns aos outros. 


Sendo: S - comprimento do elo menor 

L = comprimento do elo maior 

P = comprimento do elo remanescente (2.8) 

Q = comprimento do outro elo remanescente 
Então, se S + L<P + Q 

a montagem atende à condição de Grashof, e pelo menos um dos elos é capaz de fazer uma 
revolução completa em tomo do elo de referência. Isso ê chamado cadeia cinemática de Classe 

I. Se a equação for falsa, então a montagem não é Grashof e nenhum elo será capaz de girar 

totalmente em tomo do elo de referência. * 1 * * * S, * 1 Essa é a cadeia cinemática de Classe II. 

Note que as declarações acima são aplicadas indiferentemente da ordem de montagem 

dos elos. Isto é, a determinação da condição de Grashof pode ser feita com o conjunto de elos 
desmontado. Se eles forem montados posteriormente em uma cadeia cinemática S , L, P } Q ou 

S, P, L y Q ou qualquer outra ordem, isso não vai alterar a condição de Grashof. 
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(a) Duas Inversões não distintas de manivela seguidor (GMSS) 



( b ) Inversão dupla manivela (GMMM) (c) Inversão duplo seguidor (GSMS) 

(mecanismo de elo de arrasto) (o acoplador rotacional) 

FIGURA 2-17 

Todas as inversões do mecanismo de quatro barras de Grashof. 


Os movimentos possíveis para o mecanismo de quatro barras vai depender da condição 
de Grashof e da inversão escolhida. As inversões serão definidas de acordo com o elo menor. 
Os movimentos são: 

Para o caso da Classe I, S + L < P + Q 

Fixe qualquer elo adjacente ao menor e você terá a manivela seguidor, em que o menor 
elo girará totalmente e o elo fixado ira oscilar. 

Fixe o menor elo e você terá a dupla manivela, na qual ambos os elos fixados girarão 
totalmente de acordo com o acoplador. 

Fixe o elo oposto ao menor e você terá a duplo seguidor de Grashof, na qual ambos os 
elos fixados oscilarão e apenas o acoplador girará totalmente. 

Para o caso da Classe II, S + L > P + Q 

Todas as inversões serão triplos seguidores, ^ nas quais nenhum elo conseguirá girar 
totalmente. 

Para o Caso da Classe III, S + L = P + Q 
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(a) Triplo seguidor 1 (SSS1) 



(b) Triplo seguidor 2 (BSS2) 





j 

t 

/ 

(c) Triplo seguidor 3 (SSS3) / 





\ 

(d) Triplo seguidor (SSS4) 


FIGURA 2-16 

Todas as inversões do mecanismo de quatro barras não Grashof são triplo seguidor, 


Tratado como caso especial de Grashof e também como Classe III da cadeia cinemá¬ 
tica, todas as configurações serão dupla manivela ou manivela seguidor, mas terão dois 
pontos de mudança para cada revolução da manivela de entrada quando os elos ficarem 
colineares. Nesses pontos de mudança, o comportamento das respostas será indeterminado. 
Huntí ls J classifica isso como “configuração incerta”. Nessas posições colineares, não é 
possível prever o comportamento do mecanismo, pois ele assume duas configurações. O 
movimento deve ser limitado para evitar chegar aos pontos de mudanças ou em um elo adi¬ 
cional fora de fase fornecido para garantir a “passagem” por esses pontos de mudança. (Ver 
Figura 2-19c.) 

A Figura 2-17 mostra as quatro possíveis configurações dc Grashof: duas manivelas- 
-seguidor, uma dupla manivela (também chamada de elo de arrasto) e um duplo seguidor com 
acoplador rotativo. As duas manivelas-seguidor apresentam movimentos similares e não são 
muito distintas uma da outra. A Figura 2-18 mostra quatro inversões não distintas, todas triplo 
seguidor de uma montagem não Grashof. 

As Figuras 2-19a e b mostram as configurações paralelogramo e antiparalelogramo do 
caso especial de Grashof. A configuração paralelogramo é bastante útil, porque duplica exa¬ 
tamente o movimento de rotação da manivela motora para a movida. Um uso comum é ligar 
os dois seguidores do limpadoT de para-brisa de acordo com o comprimento do para-brisa de 
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(a) Forma de paralelogramo (d) Forma de antiparalelograma 




(d) A montagem de duplo paralelograma fornece um 

movimento paralelo (translação puramente Cc() Forma de deltoide ou de pipa 

curvilíneo) para o acoplador e também elimina os 
pontos de mudança 


FIGURA 2-19 

Algumas formas de montagem do caso' especial de Grashof. 


um automóvel. O acoplador do mecanismo paralelogramo está em translação curvilínea, per¬ 
manecendo no mesmo ângulo enquanto todos os pontos nele descrevem caminhos circulares 
idênticos. Isso também ê bastante usado em movimentos paralelos, como em elevadores de 
comporta e robôs industriais. 

A montagem antiparalelogramo (também chamada de “borboleta” ou “gravata-borboleta”) 
é também uma dupla manivela, porém a manivela de saída tem uma velocidade angular dife¬ 
rente da manivela de entrada. Note que os pontos de mudança permitem que a montagem mude 
indeterminadamente entre paralelogramo e antiparalelogramo a cada 180°, a menos que novos 
elos sejam adicionados para levá-lo por essas posições. Isso pode ser realizado adicionando 
um mecanismo fora de fase acoplado na mesma manivela, como mostra a Figura 2-19c. Uma 
aplicação comum dessa montagem duplo paralelogramo está nos eixos que ligam as rodas das 
locomotivas a vapor. Os pontos de mudança são manipulados pela aplicação dos elos duplica¬ 
dos com defasagem de 90° na outra extremidade do eixo-árvore da locomotiva. Enquanto um 
lado estiver sobre um ponto de mudança, o outro lado já deve ter passado por ele. 

A configuração duplo paralelogramo, mostrada na Figura 2-19c, é bastante útil, pois dis¬ 
ponibiliza um acoplador de translação que permanece na horizontal em qualquer movimento. 
As duas etapas do mecanismo paralelogramo são fora da fase, portanto cada etapa transporta 
a outra pelos pontos de mudança. A Figura 2-19d mostra a configuração deltoide ou pipa, 
que é uma dupla manivela em que a menor manivela faz duas rotações para cada rotação da 
manivela maior. Isso é também chamado de montagem isóseeles ou mecanismo de Galloway, 
quem o descobriu. 
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A condição de Grashof não apresenta nenhum ponto negativo nem positivo. Cada mecanismo 
de todas as três condições ê útil para uma determinada aplicação. Se, por exemplo, você precisar 
de um mecanismo motorizado para limpar o para-brisa, você talvez queira usar um caso não es¬ 
pecial de Grashof de manivela seguidor, por possuir um elo rotacíonal para a entrada do motor, 
e ainda um caso especial da etapa do paralelogramo, para acoplar os dois lados do para-brisa. Se 
você precisar controlar o movimento das rodas de um carro contra impactos, talvez você queira 
usar um mecanismo triplo seguidor não Grashof para amortecer o movimento oscilatório. Se você 
quer duplicar exatamente alguma entrada em um local remoto, você deve usar o mecanismo pa¬ 
ralelogramo do caso especial de Grashof, como os usados em tecnígrafos. Em qualquer caso, essa 
simples condição determinada mostra grandes possibilidades de comportamentos a serem espe¬ 
rados de um mecanismo de quatro barras antes de qualquer construção de modelos ou protótipos. 

Classificação dos mecanismos de quatro barras 

Barkeri 10 ! desenvolveu um esquema de classificação que permite prever o tipo de movimento 
esperado de um mecanismo de quatro barras com base no valor da razão entre os elos. As caracte¬ 
rísticas do movimento angular do mecanismo são independentes do valor absoluto do comprimen¬ 
to dos elos. Isso permite que o comprimento dos elos seja padronizado, dividindo três deles pelo 
quarto elo para criar três razoes dimensionais que definem a sua geometria. 

Admitamos que os comprimentos dos elos sejam designados por r 2 , r 3 , e r 4 (todos 
positivos e diferentes de zero), com o índice 1 indicando o elo fixado, o 2, o elo motor, o 3, o 
acoplador e o 4, o elo remanescente (de saída). A razão entre os elos pode ser encontrada divi¬ 
dindo cada comprimento de elo pelo r 2 obtendo: X] - r^/r 2 , X 3 = r$/r 2 , X^r^ir 2 . 

Para cada elo, será também atribuída uma letra de designação baseada no tipo de movi¬ 
mento quando conectado com outros elos. Se um elo pode fazer uma rotação completa em 
relação aos outros elos, ele é chamado de manivela (M); caso contrário, seguidor (S). Para o 
movimento do conjunto com base na condição de Grashof e de inversão, pode ser dado um 
código de letras como GMSS para um mecanismo Grashof manivela seguidor ou GMMM para 
um Grashof dupla manivela (dispositivo de arrasto). As letras que indicam o movimento, C e 
R, são sempre listadas na ordem: elo de entrada, acoplador, elo de saída. O prefixo G indica um 
mecanismo Grashof, C indica um caso especial de Grashof (pontos de mudança) e a ausência 
de prefixo indica um mecanismo não Grashof. 

A Tabela 2-4 mostra 14 tipos de mecanismos de Barker de quatro barras com base no 
esquema de denominação. As quatro primeiras linhas são as inversões de Grashof, as quatro 
seguintes são os não Grashof triplo seguidor, e as últimas seis linhas são do caso especial de 
Grashof. Barker atribui nomes únicos para cada tipo com base nas combinações das condições 
de Grashof e das inversões. Para uma comparação, os nomes tradicionais para as mesmas 
inversões também foram listados e menos específicos do que a nomenclatura de Barker. Note 
a diferenciação que ele faz entre o Grashof manivela seguidor (subclasse -2) e o manivela se¬ 
guidor (subclasse “4). Para controlar um mecanismo GSSM por meio do seguidor, é necessá¬ 
rio adicionar um volante de inércia e na manivela como em um mecanismo de biela-manivela 
de um motor de combustão interna (que é um mecanismo GPSM). (Ver Figura 2- 12a.) 

Barker também definiu um “espaço-solução”, no qual os eixos são as razões entre os elos X|, 
X 3 , X 4 , como mostrado na Figura 2-20. Os valores dessas razões são teoricamente estendidos ao in¬ 
finito, mas para qualquer montagem prática as razões podem ser limitadas para um valor razoável. 

Para que os elos sejam montados, o elo maior deve ser menor que a soma dos outros três elos, 


L<(S + P + Q) 


( 2 . 9 ) 
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TABELA 2-4 Classificação completa de Barker para mecanismos planares de quatro barras 

Adaptado do referência [10] s = elo menor, / = elo maior, Gxxx = Grashof, SSSk - nao Grashof, Cxx - caso especial 


Tipo 

5+1 VS. 

Inversão Classe 

Designação de Barker 

Código 

Também conhecido 


p + q 



como 

1 

< 

L] ~ $ = terra 

11 

G rash of man 1 vela-m a n 1 ve la-m a ni vela 

GMMM 

dupla manivela 

2 

< 

4 - 5 - entrada 

1-2 

G rash of man 1 vel a-seg ul d or-seg u ídor 

GMSS 

manivela seguidor 

3 

< 

4 = s - acoplador 

1-3 

G rash of seg u Idor-manl vela-seg uidor 

GSMS 

duplo seguidor 

4 

< 

4 = 5- saída 

1-4 

G rashof seg u Idor-se gu idor-m a ni vela 

GSSM 

seguidor manivela 

5 

> 

t\ = 1 = terra 

II-l 

Classe 1 seguldor-seguidor-seguidor 

SSS1 

triplo seguidor 

6 

> 

4 = í = entrada 

n -2 

Classe 2 seguldor-seguidor-seguidor 

SSS2 

tripio seguidor 

7 

> 

4 = / = acoplador 

n-3 

Classe 3 seguldor-seguidor-seguídor 

SSS3 

triplo seguidor 

8 

> 

4 = / - saída 

n-4 

Classe 4 seguldor-seguidor-seguídor 

SSS4 

triplo seguidor 

9 

= 

4 - s - terra 

ui-1 

Ma nível a-manivela-ma nivela com 
ponto de mudança 

GMMM 

casa especial do 
dupla manivela 

10 

= 

4 = 5= entrada 

nr -2 

Ma ní v© la -se gu i dor-seg u id or co m 
ponta de mudança 

CMSS 

caso especial do 
manivela seguidor 

11 

- 

4 = 5= acoplador 

ni-3 

Segufdor-manivela-seguldor com 
ponta de mudança 

GSMS 

caso especial do 
duplo seguidor 






caso especial do 

12 

' 

4 = 5 = saída 

III-4 

Seguidor-seguidor-manivela com 
ponto de mudança 

CSSM 

seguidor manivela 

13 

TE 

dois pares Iguais 

III-5 

ponto de mudança duplo 

C2X 

paralelogramo 
ou deltoide 

14 

= 


III-6 

ponto de mudança triplo 

C3X 

quadrado 


h 



1 - GMMM 

2 - GMSS 

3 - GSMS 

4- GSSM 

5- SSS1 
6 -SSS2 

7- SSS3 

8- SSS4 


u 


FIGURA 2-20 

Solução espadai de Barker para o mecanismo de quatro barras. Adaptado da íeferência [iõj. 
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Se L = (S + P + g), então os elos podem ser montados, porém não se moverão; portanto, 
essa condição determina o critério para separar as regiões de não mobilidade das regiões que 
permitem mobilidade dentro do espaço-solução. Aplicando esse critério em função das três 
razões dos elos* definem-se quatro planos de mobilidade zero que determinam os limites do 
espaço-solução. 


í = +- 

^■3 = +1 + í-4 

^4 = A .) +1 + ^3 
X] = 1 + ^,3 +^.4 


( 2 . 10 ) 


Aplicando a condição de Grastiof, S + L = P + Q (em função das razões dos elos), 
são definidos três planos adicionais, nos quais todos os mecanismos de ponto de mudança 
repousam. 


1 + Xj =^3+^4 

1 + X-3 = (2.11) 

1 4- X4 = + A.3 

O octógono positivo desse espaço, limitado pelos planos Xj-Lj, Xj-X 4 , X 3 -X 4 e os quatro 
planos mobilidade zero (Equação 2.10) contêm oito volumes que são separados pelos planos 
dos pontos de mudança (Equação 2.11). Cada volume contém mecanismos únicos em relação 
à primeira das oitos classificações da Tabela 2-4. Esses oito volumes estão em contato um com 
o outro no espaço-solução, mas para mostrar as formas eles foram “explodidos” separadamen¬ 
te na Figura 2-20. Os seis mecanismos de ponto de mudança restantes da tabela 2-4 existem 
apenas nos planos dos pontos de mudança que são interfaces entre os oito volumes. Para mais 
detalhes desse espaço-solução e do sistema de classificação de Barker, ver referência [10]. 

2.14 MONTAGENS COM MAIS DE QUATRO BARRAS 
Mecanismos de cinco barras engrenados 

Vimos que 0 mais simples mecanismo de um GDL (graus de liberdade) é o mecanismo de 
quatro barras. Ele é um dispositivo extremamente versátil e útil. A maioria dos problemas de 
controle de movimentos muito complexos pode ser solucionada com apenas quatro elos e qua¬ 
tro juntas. Além disso, pensando em simplificar, os projetistas sempre tentam primeiro resolver 
os seus problemas com um mecanismo de quatro barras. Entretanto, faá casos em que é neces¬ 
sária uma solução mais complicada. Adicionando um elo e uma junta para formar cinco barras 
(Figura 2-2la), 0 GDL irá aumentar de um para dois. Adicionando um par de engrenagens para 
unir dois elos e uma meia junta, 0 GDL será reduzido novamente para um, e o mecanismo de 
eineo barras engrenado (GMCB) da Figura 2-2lb será criado. 

O mecanismo de cinco barras engrenado proporciona movimentos mais complexos do que 
os de quatro barras graças ao elo adicionado e ao jogo de engrenagens, como pode ser visto no 
Apêndice E. O leitor também pode observar o comportamento dinâmico do mecanismo mos¬ 
trado na Figura 2-2lb executando o programa FlVEBAR (ver Apêndice A) e abrindo 0 arquivo 
FG2-2ib.5r (ver Apêndice A para instruções de como obter esses programas.) Aceite todos os 
valores padrões e faça a animação do mecanismo. 
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(d) Mecanismo de cinco barras - 2 GDI (b) Mecanismo engrenado de cinco barras - 1 GDI 

FIGURA 2-21 

Duas formas da mecanismo de cinca barras. 


Mecanismos de seis barras 

Já conhecemos os mecanismos de seis barras de Watt e Stephenson (ver Figura 2-16). O 
mecanismo de seis barras dc Watt pode ser visto como dois mecanismos de quatro barras 
conectados em serie compartilhando dois elos. O mecanismo de seis barras de Stephenson 
pode ser visto como dois mecanismos de quatro hatras conectados em paralelo compartilhan¬ 
do dois elos. Muitas montagens podem ser projetadas por meio de múltiplas combinações de 
blocos de cadeias de quatro barras que ficam mais complexas. Muitos problemas reais de pro¬ 
jeto exigirão soluções constituídas por mais do que quatro barras. Alguns mecanismos de Watt 
e de Stephenson são fornecidos como exemplo no programa Sixbar (ver Apêndice A). Você 
pode executar o programa e observar esses mecanismos dinamicamente. Escolha qualquer 
exemplo do menu, aceite os valores predefinídos e faça a animação do mecanismo. 


Critério de rotacionalidade do tipo Grashof para mecanismos de 
ordem superior 

Rotacionalidadc é a habilidade de pelo menos um dos elos da cadeia cinemática conse¬ 
guir completar uma revolução em relação aos outros elos e define a cadeia como Classe 1,11 
ou Hl. 

Capacidade de revolução refere-se a um elo específico de uma cadeia e indica que ele ê 
um dos elos que consegue rotacionar. 

ROTACIOlV AL IDÀDE DE MECANISMOS ENGRENADOS DE CINCO BARRAS Tingt 11 ^ de¬ 
rivou uma expressão de rotacionalidade para o mecanismo engrenado de cinco barras que é 
similar ao critério de quaho barras de Grashof. Admitindo que o comprimento dos elos seja 
designado de ab 5 em ordem crescente de comprimento, 

então, se Ly +L 2 + L 5 <!*■} +L 4 (2.12) 

os dois elos menores podem rotacionar completamente em relação aos outros se o mecanismo 
é designado cadeia cinemática de Classe I. Se essa desigualdade for falsa, então temos uma 
cadeia cinemática de Classe II e talvez alguns elos possam realizar rotação total, dependendo 
da relação de transmissão e do ângulo de fase entre elas. Se a desigualdade da Equação 2.12 
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for substituída por um sinal de igual, o mecanismo será de cadeia de Classe 111, na qual os 
dois elos menores podem revolucionar por completo, mas isso fará com que ele tenha pontos 
de mudança iguais ao caso especial de Grashof quatro banras. 

A referência f 11] descreve as condições nas quais o mecanismo engrenado de cinco barras 
Classe II será ou não rotadonável. Falando em termos básicos de projeto, faz sentido obedecer 
à Equação 2.12 para garantir a condição de Grashof. Também faz sentido evitar a condição de 
ponto de mudança da Classe III. Note que, se um dos elos menores (digamos L 2 ) for igual a 
zero, a Equação 2.12 é reduzida para a Equação 2.8 da fórmula de Grashof. 

Além da rotacionalidade dos mecanismos, devemos saber os tipos de movimentos que são 
possíveis para cada uma das cinco inversões de uma cadeia de cinco barras. Ting í 11 ] descreve isso 
detalhadamente. Mas, se quisermos utilizar um jogo de engrenagens entre dois elos de uma cadeia 
de cinco barras (para reduzir o GDL para um), precisamos que seja um mecanismo de dupla ma¬ 
nivela, com as engrenagens conectadas às duas manivelas. A cadeia de cinco barras Classe I será 
um mecanismo de dupla manivela se os dois elos menores estiverem entre o jogo de três elos que 
compreendem o elo fixo do mecanismo e as duas manivelas articuladas no elo fixo. i 11 ! 

Rotacionalidade DE mecanismos N-BARRAS Ting et alM 2 ^ampliaram o crité¬ 
rio de rotadonalidade para todos os mecanismos de uma única volta de A-barras conectados 
com juntas de revolução e desenvolveram teoremas gerais para a rotadonalidade de meca¬ 
nismos e a capacidade de revolução individual dos elos baseando-se no comprimento dos 
elos. Denotando os elos de um mecanismo de A-barras como L i (í =1,2,..., N) com L l <L 2 
... < L n . Os elos não precisam estar conectados em uma determinada ordem, já que o critério 
de rotacionalidade não depende dessa ordem. 

Um mecanismo de uma única volta com junta de revolução de A elos terá (A -3) GDL. A 
condição necessária e suficiente para a montagem de um mecanismo de A-barras é: 


jV—1 

L H 5 L L k (2.13) 

O elo K será chamado de menor se 

{*}£? (2.14a) 

e será chamado de maior se 

(2.14b) 

Haverá três elos maiores e (A - 3) elos menores em qualquer mecanismo desse tipo. 

Uma cadeia cinemática de uma única volta com A-bairas que contém apenas juntas de 
revolução de primeira ordem será um mecanismo de Classe I, Classe II ou Classe III, depen¬ 
dendo da soma dos comprimentos dos elos maiores, e os (A-3) elos menores são, respectiva¬ 
mente, menor, maior ou igual á soma dos comprimentos dos dois elos remanescentes: 


Classe I: 

L n + lq + L n _2 + Av-l 


Classe D : 

L jV +(Lj + > L A f_2 +L n _i 

(2.15) 

Classe EI: 

l N + (A + h. * + *W-j) = l N-2 + L N-i 



e, para os mecanismos da Classe I, é necessário ter apenas um único elo maior entre dois 
ângulos que não são de entrada. Essas condições são suficientes e necessárias para definir a 
rotacionalidade. 
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A capacidade de revolução de qualquer elo L { é definida como a habilidade de rotacionar 
completamente em relação aos outros elos da cadeia, e isso pode ser determinado por: 



( 2 . 16 ) 


1 = L kiti 


Se L i for um elo revolucionável, qualqueT elo que não for maior que L- também será 
revoludonável. 

Teoremas e corolários adicionais a respeito dos limites de movimentação dos elos podem 
ser encontrados nas referências [12] e [13]. Por razões de espaço, não tbi possível colocá-los 
aqui. Note que as regias em relação ao comportamento dos mecanismos engrenados de cinco 
e quatro barras (lei de Grashof) apresentados anteriormente são compatíveis, e estão contidas 
nos teoremas gerais de rotacionalidade. 


2.15 ELOS DE MOLAS 


Até agora, estamos trabalhando apenas com elos rígidos. Em muitos mecanismos e má¬ 
quinas, é necessário contrabalançar as cargas estáticas aplicadas no equipamento. Um exemplo 
comum é o mecanismo do capô de um automóvel. A menos que você tenha um modelo (mais 
barato) com uma haste que você posiciona em um orifício para segurar o capô, provavelmente 
existirá um mecanismo de quatro ou seis barras de cada lado do capô conectando-o ao carro. O 
capô seria o acoplador de um mecanismo não Grashof que possui dois seguidores articulados 
no corpo do carro. Uma mola é presa entre dois elos para fornecer força para segurar o capô 
na abertura. Nesse caso, a mola é um elo adicional de comprimento variável. Enquanto ela 
fornecer a quantidade certa de força, ela atua para reduzir o GDL do mecanismo para zero e 
mantém o sistema em equilíbrio estático. Entretanto, você pode forçar o sistema a ter um GDL 
novamente superando a força da mola ao fechar o capô. 

Outro exemplo, que deve estar agora bem ao seu lado, é o famoso braço da lâmpada de 
escrivaninha, mostrado na Figura 2-22. Esse equipamento tem duas molas que contrabalançam 
o peso dos elos e o do soquete da lâmpada. Se for bem projetado e construído, o equipamento 
permanecerá estável em várias posições apesar da variação do momento resultante pela mu¬ 
dança do braço do cabeçote. Isso ê conseguido graças ao projeto cuidadoso da geometria das 
relações mola-elo; tanto que, quando a força da mola muda com um aumento no comprimento, 
o seu momento no braço também muda, de modo a equilibrar continuamente o momento al¬ 
terado no soquete. 

Uma mola linear pude ser caracterizada pela constante de mola, k = F/x , em que F ê a 
força e x é o deslocamento da mola. Dobrando o deslocamento, a força dobrará. A maioria das 
molas helicoidais usadas nesses exemplos são lineares. 


2.16 MECANISMOS FLEXÍVEIS {ELÁSTICOS) 


Os mecanismos até agora descritos neste capítulo são todos de elementos discretos, na 
forma de elos rígidos ou molas conectadas por juntas de vários tipos. Mecanismos flexíveis 
podem oferecer movimentos similares com um número menor de partes e (até nulo) de juntas 
físicas. Flexibilidade é o oposto de rigidez. Um membro ou um “elo” flexível é capaz de uma 
signifkante deflexão na resposta ás cargas. Um exemplo antigo de mecanismo flexível é o arco 
e flecha, no qual a deflexão do arco, em resposta ao movimento do arqueiro puxando a corda, 
armazena energia elástica no arco flexível, e essa energia lança a flecha. 



FIGURA 2-22 

Mecanismo 
balanceado por 
mola. 
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FIGURA 2-23 

Caixa de ferramentas 
com "dobradiça 
viva'. Cortesia de 
Pemm Plastícs Inc, 
Bridgerport. 


O arco e a corda compreendem duas partes, mas um mecanismo puramente flexível, 
consiste em um único elo no qual a forma é cuidadosamente projetada para apresentar re¬ 
giões flexíveis que funcionam como falsas juntas. Provavelmente, o exemplo disponível 
mais comum de um mecanismo flexível é a famosa caixa de ferramentas com uma “dobra¬ 
diça viva”, mostrada na Figura 2-23. Esse é um mecanismo de dois elos (a caixa e a tampa) 
com uma fina seção de material conectando os dois. Alguns termoplásticos, como o polipro- 
pileno, permitem a fabricação de seções finas que são dobradas repetidamente sem romper. 
Quando a parte é removida do molde ainda quente, a dobradiça deve ser dobrada uma vez 
para alinhar as moléculas do material. Uma vez resfriada, ela pode resistir a milhões de 
ciclos abre-fecha sem rasgar. A Figura 2-24 mostra um protótipo de um interruptor, meca¬ 
nismo de quatro barras, feito de uma peça de plástico que funciona como um mecanismo 
flexível. Ele se movimenta entre as posições de ligado e desligado por meio da flexão da 
seção fina da dobradiça, que funciona como uma falsa junta entre os “elos”. O estudo de 
caso discutido no Capítulo 1 descreve o projeto de um mecanismo flexível, que também é 
mostrado na Figura 6-13. 

A Figura 2-25a mostra uma pinça projetada como um mecanismo flexível de uma peça. 
Em vez das convencionais duas peças conectadas com uma junta pinada, esse fórceps tem 
pequenas seções projetadas para servirem como falsas juntas. São feitas de termoplástico poli- 
propíleno moldado por injeção com “dobradiças vivas”. Note que há um mecanismo de quatro 
barras 1, 2, 3, 4 no centro, onde as “juntas” são seções flexíveis de pequena dimensão em A, 
B, C e D. A flexibilidade do material nessas pequenas seções atua como uma mola para manter 
o mecanismo aberto na condição de descanso. As outras partes, como as manivelas e as man¬ 
díbulas, são projetadas com uma geometria mais dura para minimizar as deflexões. Quando o 
usuário fecha a mandíbula, os ganchos nas manoplas mantêm o fórceps fechado, prendendo o 
objeto. A Figura 2-25b mostra um gancho de duas peças que usa a elasticidade da mola para 
fechar, que resulta de cada orelha da mola, as quais foram articuladas em diferentes posições 
A ) eA 2 . 



(a) Ligada 


(b) Desligado 


FIGURA 2-24 

mmmmmmmmmmmmmmmmmmmmimimmmmmmmmmmmÊmÊimmÊÊimtmÊimmmimmimmmmmmigmmmmmimim 

Uma peça da chave flexível. Cortesia do professor i ar/y L Howetl Bringham Young University. 
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(ò) Gancho flexível 
(WichardUSA, Portsmouth , RS 


FIGURA 2-25 

Mecanismos elásticos. 


Esses exemplos mostram algumas vantagens dos mecanismos elásticos sobre os conven¬ 
cionais. Nenhuma operação de montagem é necessária. O efeito de mola necessário é inserido 
pelo controle da geometria em áreas localizadas. O componente está pronto para uso assim que 
sai do molde. Todas essas características reduzem o custo. 

Os mecanismos elásticos têm sido usados há muitos anos (arco e flecha, cortador de unha, 
clipes, por exemplo), mas novas aplicações foram descobertas no século XX, em parte devido 
á disponibilidade de novos materiais e modernos processos de manufatura. Algumas de suas 
vantagens sobre os mecanismos convencionais são a redução do número de partes, a elimina¬ 
ção de folgas de juntas, o carregamento de mola inerente e a redução potencial de custo, peso, 
desgaste e manutenção se comparados aos mecanismos convencionais. Eles são, entretanto, 
mais difíceis de serem projetados e analisados, devido às deflexões relativamente grandes que 
impedem o uso da teoria convencional de pequenas deflexões. Esse texto irá considerar apenas 
o projeto e a análise de elos e mecanismos não elásticos (rígidos) com juntas físicas. Para saber 
mais sobre o projeto e a análise de mecanismos elásticos, ver referência [16]. 


2.17 SISTEMAS MICROELETROMECÂNICOS (MEM5)* 


Recentes avanços na manufatura de microciicuitos, como os chips de computadores, têm 
levado a novas formas de mecanismos, conhecidos como sistemas microclctromecânicos ou 
MEMS. Esses dispositivos possuem dimensões medidas com micrômetros e com microequipa- 
mentos que abrangem de alguns micrômetros até alguns milímetros. Eles são feitos do mesmo 
material da placa de silício, que é usada em circuitos integrados ou microchips. A forma, ou 
padrão, do dispositivo desejado (mecanismo, engrenagem etc.) é gerada em grande escala pelo 
computador e depois reduzida fotograficamente e projetada sobre a placa. Um processo de grava¬ 
ção permite remover o material de silício do lugar onde a imagem alterou ou não a camada fotos- 
sensível no silício (o processo pode ser ajustado para fazer os dois). O que sobra é uma pequena 
reprodução da geometria original padrão do silício. A Figura 2-26a mostra as rnieroengrenagens 
de silício feitas por esse método. Elas possuem apenas alguns micrômetros de diâmetro. 


* Mais informação sobre 
mecanismos MEMS 
podem ser encontradas em: 
<http://www.sandifl.gov> e 
<hílp://w ww.mcms nct .org/ 
meím>. 





86 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 2 


Mecanismos elásticos são muito adequados para essa técnica de manufatura. A Figura 
2-26b mostra um micromotor que usa as engrenagens da Figura 2-2óa e é, em sua maioria, 
menor do que alguns milímetros. O mecanismo do motor é uma série de elos elásticos osci¬ 
lados por um campo eletrostático para controlar a manivela mostrada na imagem aumentada 
da Figura 2-2Gb. Dois desses atuadores eletrões táticos operam na mesma manivela, 90° fora 
de fase para posicioná-lo no centro morto. Esse motor é capaz de velocidades contínuas de 
360000 rpm e picos de até um milhão de ipm antes de superaquecer com a fricção em alta 
velocidade. 

A Figura 2-27 mostra "um mecanismo elástico biestável (conhecido como mecanis¬ 
mo de Young) em suas duas posições estáveis. Atuadores térmicos amplificam a expansão 
térmica para posicionar o equipamento entre as duas posições. Isso pode ser usado como 
microchave ou um mierorrelê. Por ser tão pequeno, pode ser atuado em poucas centenas de 
micros segundos”.* 

Aplicações para esses microdispositivos estão apenas começando a ser descobertas; ini- 
crossensores feitos com essa tecnologia são usados atualmente em montagens de airbags 
de carros para detectar uma desaceleração repentina e ativar o airbag. Monitores de pressão de 
sangue, MEMS que podem ser inseridos nas artérias, têm sido produzidos. Os sensores de pres- 
* Professor I arry são MEMS estão sendo ajustados para se adequar aos pneus de um automóvel para o monitora¬ 
is ilowell (2002), mente contínuo da pressão. Muitas outras aplicações estão sendo, e ainda serão, desenvolvidas 

comu nicaçao pessoal. parautüizaressatecnologíanofuturo. 
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(o) Mlcroengrenogens 


(b) Micromotor e trem de engrenagens 


FIGURA 2-26 

MEMS de silício impresso: (a) microengrenagens Cortesia da Sandia National Laboratories (b) micromotor da Sandia Labs 
Fotos em microscópio eletrônico cortesia do Professor Cosme Furtong, WPS 
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2.18 CONSIDERAÇÕES PRÁTICAS 


(o) Junta pinada 


Há muitos fatores que precisam ser considerados para criar projetos de boa qualidade. 
Nem todos estão nas teorias aplicadas. No projeto, também é envolvida grande parte da arte 
baseada na experiência. Esta seção se destina a descrever algumas considerações práticas no 
projeto de máquinas. 


Juntas pinadas versus juntas deslizantes e juntas cilíndricas (meias 
juntas) 

A seleção do material apropriado e uma boa lubrificação são as chaves para uma vida 
longa em qualquer situação, assim como nas juntas, onde há o atrito entre dois materiais. Essa 
interface é chamada de mancai. Assumindo que o material adequado já foi escolhido, a sele¬ 
ção do tipo de junta pode ter um efeito significante no fornecimento de uma lubrificação boa e 
limpa durante a vida útil da máquina. 

Juntas de revolução (por pinos) Ajunta simples de revolução ou pinada (Figura 
2-28 a) é claramente a melhor aqui por uma série de razões. É relativamente fácil e barato pro¬ 
jetar e construir uma junta pinada de boa qualidade. Em sua pura forma - denominada bucha 
ou munhão a geometria do par orificio/pino retém um filme de lubrificação onde a ação 
capilar cria uma interface anular e promove uma condição chamada de lubrificação hidrodi¬ 
nâmica em que as partes são separadas por uma fina camada de lubrificante, como mostrado 
na Figura 2-29. Vedações podem ser facilmente colocadas no final do orifício, enroladas em 
volta do pino, para prevenir perda de lubrificante. A reposição de lubrificante pode ser feita 
por orifícios radiais nas interfaces do mancai, tanto continua como periodicamente, sem a 
desmontagem do conjunto. 

Uma forma conveniente de mancai para montar os pivôs é o terminal esférico disponível 
comercialmente mostrado na Figura 2-30. Ele possui um mancai do tipo deslizante esférico 
que se autoatinha com um eixo que talvez não esteja paralelo. O corpo se rosqueia nos elos, 
permitindo que os elos sejam feitos convencionalmente de barras brutas com extremidade 
roscada, o que possibilita o ajuste do comprimento do elo. 

Relativamente baratos, os roletes de esfera e de rolos estão disponíveis comercialmente 
em uma larga variedade de tamanhos para juntas de revolução, como mostrado na Figura 2-31. 
Alguns desses rolamentos (principalmente os de esferas) podem ser obtidos pré-lubrificados 




(c) Meia junta 


FIGURA 2-28 _ 

Vários tipos de juntas. 
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Eixo em rotaçao elevada 

• lubrificação 
hidrodinâmica; 

• sem contato metálico; 

• fluido bombeado 
pelo eixo; 

• o centro do eixo se 
desloca da linha de 
centro do mancai. 


Lubrificação hidrodinâmica em um mancai deslizante e movimentos exagerados, 



Anol oxtürno 
inlomo 


Rolcntor ou gaiola 


Rolete de esfera 



Rolete de rolos 



Anol oxtemo 


Agulha 


Relentof 
ou gaiola 


Rolete de agulha 


IRA 2-31 

tes de esfera rolos 
julha para Juntas de 
ilução. Cortesia da NTN 
xírãtlon, Japão . 


e selados. Os elementos de rolamento executam uma operação de baixa fricção e com um 
bom controle dimensional. Note que esses elementos de fato apresentam interfaces superio¬ 
res pontuais ou lineares (cilíndricas) em cada esfera ou rolete, o que pode ser um problema 
como mostrado abaixo. Entretanto, a capacidade de reter o lubrificante dentro do alojamento 
(por vedações nas extremidades) combinada com uma relativa velocidade de rotação alta das 
esleras ou cilindros promove uma lubrificação elasto-hidrodinâmica e uma elevada vida útil. 
Para informações mais detalhadas sobre rolamentos e lubrificação, ver referência [15]. 

Para juntas de revolução fixas, muitos tipos de mancais disponíveis comercialmente dei¬ 
xam a montagem mais fácil. Caixas para rolamentos e caixas flangeadas para rolamentos 
(Figura 2-32) estão disponíveis já com os elementos de rolamento (esfera, rolete) ou mancais 
de esfera deslizante. À caixa para rolamentos permite uma montagem adequada sobre uma 
superfície paralela ao eixo do pino, e afiangeada é fixada sobre superfícies perpendiculares ao 
eixo do pino. 

Juntas prismáticas (deslizantes) Requerem a usinagem cuidadosa e rasgos e 
hastes retilíneos (Figura 2-28b). Os mancais geralmente devem ser customizados, embora 
os rolamentos lineares de esferas (Figura 2-33) sejam disponíveis comercialmente, e devem 
trabalhar sobre eixos muito duros. A lubrificação é difícil de manter em qualquer junta des¬ 
lizante. O lubrificante não é captado geometricamente e deve ser reposto por meio de um 
banho de óleo ou lubrificação periódica. Aparte aberta tende a acumular partículas de poeira, 
que atuam como agentes abrasivos quando em contato com o lubrificante. Isso vai acelerar 
o desgaste. 



FIGURA 2-30 

Terminal esférico. Cortesia da Emerson Power Iransmission, Ithoca, Nova York, 
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(d) Caixas de rolamento 


(õ) Caixas de rolamento flangeadas 


FIGURA 2-32 

Caixas de rolamento e caixas de rolamento flangeadas. Cortesia da Emerson Power Transmíssion, 
ithaca Nova York. 


Juntas (meia) superiores Assim como as juntas com pino redondo em uma ranhura 
(Figura 2-2Sc) ou as juntas com carne seguidor (Figura 2-12), as juntas (meia) superiores so¬ 
frem ainda mais intensivamente os problemas de lubrificação do mecanismo de deslizamento, 
porque elas normalmente apresentam duas superfícies curvas opostas na linha de contato, o 
que tende a espirrar o lubrificante para fora da junta. Esse tipo de junta precisa ser usado ba¬ 
nhado a óleo para ter uma vida útil longa. Isso faz como que o conjunto fique alojado em uma 
caixa retentora de óleo, normalmente cara, com retentores em todos os eixos protuberantes. 

Esses tipos de juntas são largamente usados com grande sucesso em maquínáiios. O projeto 
pode ser bem-sucedido, desde que seja dada a devida atenção aos detalhes de engenharia. Al¬ 
guns exemplos comuns de todos os três tipos de juntas podem ser encontrados em um automó¬ 
vel. O mecanismo do para-brisa é uma junta pinada pura. Os pistões nos cilindros de um motor 
são deslizantes e banhados por óleo de motor As válvulas do motor são abertas e fechadas por 
juntas carne seguidor (meia junta) que são banhadas a óleo. Você provavelmente deve trocar o 
óleo do motor do seu carro em um tempo razoável. Quando foi a última vez que você lubrificou 
o mecanismo do limpador de para-brisaV Esse mecanismo (não o motor) já falhou alguma vez? 


Montagem em balanço ou biapoiada? 

Qualquer junta deve suportar o carregamento que vai sobre ela. Duas formas básicas são 
possíveis, como mostrado na Figura 2-34. Uma junta em balanço tem apenas o apoio do pino 
(mancai) como uma viga em balanço. Isso, às vezes, é necessário quando uma manivela precisa 
passar pelo acoplador e não pode ter nada do outro lado dele. Entretanto, uma viga em balanço 
é inerentemente mais fraca (para uma mesma seção e carga) do que uma viga biapoiada (sim¬ 
plesmente apoiada). A montagem biapoiada pode evitar aplicar um momento de flexão sobre 
os elos ao manter as forças no mesmo plano. O pino vai sofrer um momento de flexão 
nos dois casos, mas o pino biapoiado está em duplo císalhamento - duas secções compartilham 
a carga. O pino em balanço está em císalhamento único. Uma boa prática è usar juntas biapoia- 
das (quer seja de revoluçáo, prismática ou superior) quando possível. Se um pino em balanço 
deve ser usado, então um parafuso com cabeça de coipo bem duro, disponível comercial mente, 
como mostrado na Figura 2-35, pode ser usado às vezes como um pino pivô. 



FIGURA 2-33 

Bucha linear de 
esfera. 

Cortesia da Thomson 
industries. Port 
Washington Nova York. 
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(b) Montagem btapoic 
- císalhamento dup 

FIGURA 2-34 

Uniões rotativas 
com montagem em 
balanço e montagem 
biapoiada. 
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Elos pequenos 



FIGURA 2-35 


Às vezes, acontece de o comprimento do elo desejado para a manivela ser tão pequeno 
que não é possível providenciar pinos ou mancais satisfatórios para cada um dos pivôs. A solu¬ 
ção é projetar o elo como uma manivela excêntrica, como mostrada na Figura 2-36. Um pino 
articulado é aumentado até o ponto em que efetivamente contenha o elo. O diâmetro externo 
da manivela circular se toma o mancai para a articulação móvel. A articulação fixa é colocada a 
uma distância e do centro do círculo igual ao comprimento da manivela desejado. A moente da 
árvore de manivelas é designada pela distância e (o comprimento da manivela). Esse arranjo 
tem a vantagem de uma grande área superficial no munhão para reduzir o desgaste, embora 
seja difícil manter o munhão de maior diâmetro lubrificado. 


Parafuso com 
cabeça. Cortesia do 
Çardova Bolt Inc, Buena 
Park ; CA. 


Razão de mancais 

A necessidade para movimentos retilíneos nas máquinas exige um amplo uso de juntas 
deslizantes de translação linear. Há uma relação de geometria básica chamada razão de man¬ 
cais que, se for ignorada ou violada, poderá trazer problemas. 

A razão de mancais (RM) é definida como o comprimento equivalente do destizador 
sobre o diâmetro equivalente do mancai: RM = L/D. Para operações suaves, essa razão deve 
ser maior que 1,5, e nunca menor que 1. Quanto maior ela for, melhor. Comprimento equi¬ 
valente è definido como a distância na qual a parte deslizante entra em contato com a guia 
estacionária. Não é preciso ter um contato contínuo nessa distância. Isso è, dois pequenos co¬ 
lares, espaçados separadamente, são efetivamente tão longos quanto as separações totais mais 
os próprios comprimentos e são einematicamente equivalentes a um longo tubo. Diâmetro 
equivalente é a maior distância na guia estacionária , em qualquer plano perpendicular ao 
movimento de deslizamento. 


Se ajunta deslizante é simplesmente uma haste sobre uma bucha, como mostrado na Figu¬ 
ra 2-3 7a, o diâmetro e o comprimento equivalentes são idênticos ás dimensões reais do diâme¬ 
tro da barra e do comprimento da bucha. Se a guia for uma plataforma que desliza sobre duas 
barras e múltiplas buchas, como mostrado na Figura 2-37b, então o diâmetro e o comprimento 
equivalentes são respectivamente a largura e o comprimento globais da plataforma montada. É 
esse caso que geralmente leva a baixas razões de mancais. 

Um exemplo comum de um dispositivo com uma razão de mancai baixa é a gaveta de uma 
mobília barata. Se as únicas guias para o movimento de deslizamento da gaveta são as suas 
laterais correndo contra a armação, isso terá uma razão de mancai menor que 1 Já que ele fica 



FIGURA 2-36 

Moente da árvore de manivelas. 
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(a) Uma barra única sobre ( b) Plataforma cam duas barras 

uma bucha 

FIGURA 2-37 

Razão de mancai. 


mais largo do que profundo. Você provavelmente já vi vendou o travamento e esmagamento 
de uma gaveta assim. Gavetas de melhor qualidade terão uma guia central com uma alta razão 
de L/D sob o fundo da gaveta e deslizarão mais suavemente. 


Guias comerciais 

Muitas empresas fornecem guias lineares padrões que podem ser usadas em mecanismos 
de biela-manivela e sistemas de came seguidor com seguidores de translação. Esses estão dis¬ 
poníveis com mancais lineares de esfera que correm sobre trilhos de aço endurecido, apresen¬ 
tando atrito bem baixo. Alguns são pré-carregados para eliminar erros de paralelismo e de folga. 
Outros estão disponíveis com mancais planos. A Figura 2-38 mostra um exemplo de guia linear 
de esferas deslizantes com dois carros correndo sobre um único trilho. São feitos orifícios para 
fixar o trilho ao plano fixo e, nos patins, paia fixar os elementos a serem guiados. 


Mecanismos de barras versus cames 


O mecanismo de barras com junta pinada tem todas as vantagens da junta de revolução 
relacionada anteriormente. O mecanismo came seguidor (Figura 2-12c) tem todos os proble¬ 
mas associados à me ia junta relacionada anteriormente. Mas ambos são amplamente usados no 
projeto de máquinas, frequentemente na mesma máquina e em combinações (cames acionando 
mecanismos). Então por que escolher um dos dois? 

O mecanismo de barras com junta pinada “puro” com bons mancais em suas juntas é 
potencialmente um projeto superior, todo equilibrado, e deve ser a primeira alternativa a ser 
explorada no desenvolvimento de um projeto de máquina. Entretanto, haverá muitos proble¬ 
mas nos quais a necessidade por um movimento de deslizamento retilíneo ou pontos de espera 
precisos de um came seguidor se faz presente. Então, as limitações práticas de um came e das 
juntas deslizantes devem ser ponderadas. 



FIGURA 2-33 

Guia linear de esfera, 
Cortesia da THK America 
inc. t Schaumberg, IL 
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* Os termos amador ou 
motor são frequentemente 
usados como sinônimos* 
porém nao significam 
a mesma coisa. A 
diferença é p urimente 
semântica: os "puristas" 
reservam a palavra 
ütuadot para motores 
elétricos* pneumáticos ou 
hidráulicos, enquanto o 
termo motor é usado para 
aparatos termodinâmicos, 
como motores de 
combustão externa (vapor 
ou Stirling) e combustão 
interna (gasolina ou 
dicscl). Portanto, um 
automóvel convencional 
é movido por um motor a 
gasolina ou dicscl, porém 
o limpador de para-brisa 
c vidros das portas sao 
acionados por atuadores 
elétricos. Os veículos 
híbridos modernos têm 
um ou mais atuadores 
elétricos para acionar as 
rodas, além de um motor 
para carregar a batería 
e suprir energia auxiliar 
diretamente para as rodas, 
As locomotivas elétricas 
e a díesel slo híbridas 
também, usando atuadores 
elétricos para acionamento 
direto e motores a diesel 
tocando geradores para 
suprir eletricidade. Navios 
comerciais modernos 
usam um arranjo similar 
com motores a díesel 
movendo geradores 
c atuadores elétricos, 
movendo as hélices. 


Os mecanismos de barra têm a desvantagem de serem relativamente grandes, se compa¬ 
rados ao deslocamento de saída do componente de trabalho; assim, eles apresentam alguma 
dificuldade para localizá-los. Carnes tendem a ser compactos em tamanho, comparados com 
o deslocamento de seguidor. Mecanismos são relativamente difíceis de sintetizar, e carnes são 
relativamente fáceis de projetar (desde que um programa computacional como o Dynacàm 
(ver Apêndice A) esteja disponível). Mas os mecanismos de barras são muito mais baratos e 
laceis de se produzir com alta precisão do qoe os carnes. Pontos de parada são fáceis de se 
conseguir com cames e difíceis com os mecanismos. Estes podem sobreviver a ambientes 
muito hostis, com pouca lubrificação, onde cames não conseguem, a não ser que isolados de 
contaminação do ambiente. Elos têm melhor comportamento dinâmico de alta velocidade em 
comparação com os cames, são menos sensíveis a erros de produção e podem suportar cargas 
muito elevadas; porém, cames podem combinar movimentos especiais de maneira melhor. 

Portanto, a resposta está longe de ser definitiva. É outra situação de intercâmbio de proje¬ 
to na qual se deve considerar todos os fatores e fazer a melhor escolha. Por causa das vantagens 
potenciais do elo puro, é importante considerar o projeto do mecanismo antes de escolher um 
projeto potencialmente mais fácil, mas uma solução defhritivamente mais cara. 

2.19 MOTORES E ACIONADORES 

A não ser quando operado manualmente, um mecanismo necessitará de um tipo de disposi¬ 
tivo acionador para fornecer a movimentação e energia iniciais. Hã muitas possibilidades. Se o 
projeto requer um movimento contínuo de entrada rotativo, como em um mecanismo Grashof, 
uma biela-manivela ou um came seguidor, então o motor* elétrico (atuador) ou o motor de com¬ 
bustão interna são as escolhas lógicas. Motores existem em uma extensa variedade de tipos. 
A fonte mais comum de energia para motores é a eletricidade, mas ar comprimido e fluido hi¬ 
dráulico pressurizado também são utilizados em motores hidráulicos e pneumáticos. Motores a 
gasolina e a diesel também são outra possibilidade. Se o movimento inicial for translação, como 
é comum em equipamentos de movimentação de terra, então um cilindro hidráulico ou pneumá¬ 
tico é normalmente necessário. 

Motores elétricos 

Motores elétricos são classificados tanto pelas funções ou aplicações quanto pelas con¬ 
figurações elétricas. Algumas classificações funcionais (descritas a seguir) são motores dc 
engrenagem, servomotores e de passo. Muitas configurações elétricas diferentes, mostradas 
na Figura 2-39, também estão disponíveis, independentemente da classificação funcional. A 
principal divisão de configuração elétrica é entre motores CA e CC, porém um tipo, o motor 
universal, é projetado tanto para CA quanto para CC. 

CAe CC referem-se à corrente alternada e corrente contínua, respectivamente. CAé comu- 
mente fornecida pelas companhias de energia e, nos Estados Unidos, alterna de forma sinusoidal 
em 60 hertz (Hz), com picos de voltagem de ±120, ±240 ou ± 480 volts (V). Muitos outros países 
fornecem CA em 50 Hz. CA monofásica fornece um sinal senoidal simples variando no tempo, e 
CAtrifásica fornece três senoides com fase de 120° entre eles. CC é constante no tempo, forne¬ 
cida por geradores ou baterias, e é mais comumente utilizada em veículos como navios, automó¬ 
veis, aviões etc. Baterias são produzidas em múltiplos de 1,5 V; as de 6, 12, e 24 V são as mais 
comuns. Motores elétricos também são classificados por sua potência como mostrados na Tabela 
2-5. Ambos os motores CA e CC são projetados para prover uma rotação de saída contínua. 
Embora possam ser paralisados momentaneamente pela caiga, não podem tolerar uma corrente 
máxima, com velocidade zero de parada por mais de alguns minutos sem superaquecimento. 
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FIGURA 2-39 

Tipos de motores elétricos. Fonte: Referência [14], 


Motores CC São produzidos em diferentes configurações elétricas, como imã per¬ 
manente (IP), paralelo, série r composto. Os nomes referem-se â maneira como as bobinas da 
armadura rotativa são conectadas eletricamente âs bobinas do campo estacionário — em pa¬ 
ralelo (desvio), em série ou combinadas em série-paralelo (combinação). ímãs permanentes 
substituem as bobinas de campo em um motor IP. Cada configuração possui características 
torque-velocidade diferentes. A curva torque-velocidade de um motor descreve como ele irá 
responder a uma carga aplicada e é de grande interesse para o projetista mecânico, pois prevê 
como o sistema elétrico-mecânico se comportará quando a carga variar dinamicamente com 
o tempo. 


Motores CC de ímã permanente Figura 2-40a mostra uma curva de torque- 
-velocidade para um motor de ímã permanente (IP). Note que o torque varia expressi¬ 
vamente com a velocidade, variando de torque máximo (bloqueio) com velocidade nula 
a torque zero com velocidade máxima (sem carga). Essa relação deve-se ao fato de que 
potência = torque x velocidade angular. Desde que a potência disponível para o motor é 
limitada por um valor finito, um aumento no torque requer um decaimento na velocidade 
angular e vice-versa. O torque é máximo no bloqueio (velocidade nula), o que é típico de 
todos os motores elétricos. Isso é uma vantagem quando se inicia com uma carga elevada: 
por exemplo, um veículo elétrico não necessita de embreagem, diferente mente dos moto¬ 
res de combustão interna, que não partem do bloqueio com carga reduzida. O torque de um 
motor de combustão interna aumenta, em vez de diminuir, com o aumento da velocidade 
angular. 


TABELA 2-5 
Classes de potência 
para motores 

Classe HP 


A Figura 2-4Gb mostra uma família de linhas de carregamento sobrepostas na curva de 
torque-velocidade de um motor IP. Essas linhas de carregamento representam uma carga de 
variável no tempo aplicada ao mecanismo de comando. O problema provém do fato de que, 
com o aumento de torque de carga exigido, o motor tem de reduzir velocidade para provê- 
-lo. Dessa forma, a velocidade inicial variará em resposta à variação da carga em muitos 
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Velocidade 



Torque 



Torque 


(o) Característica torque-veloeidade de um (b) Unhas de carregamento superpostas à curva 

motor eiétricô IP d© torque-velocidade 

FIGURA 2-40 

Típica curva característica de torque-veloeidade de motor elétrico CC com ímâ permanente. 

motores, independentemente do projeto.* Se velocidade constante é necessária, isso pode 
ser inaceitável. Outros tipos de motores CC têm mais ou menos sensibilidade da velocidade 
em relação à carga do que motores IR Um motor é tipicamente selecionado com base em sua 
curva de torque-veloeidade. 

Motores CC em paralelo Têm uma curva de torque-veloeidade como mostrada 
na Figura 2-4la. Note o declive mais plano em volta do ponto de torque avaliado (em 100%) 
comparado à Figura 2-40. O motor paralelo é menos sensível à velocidade para variações de 
carga em sua faixa de operação, mas bloqueia muito rapidamente quando a carga excede a ca¬ 
pacidade máxima de sobrecarga de cerca de 250% de torque de regime. Motores em paralelo 
são tipicamente utilizados em ventiladores ou sopradores. 

Motores CC em série Possuem uma característica torque-veloeidade como mostra¬ 
da na Figura 2-4lb. Esse tipo é mais sensível à velocidade que o paralelo ou configurações 
IP. Entretanto, o torque inicial pode ser tão elevado quanto 800% do torque de regime. Ele 
também não tem nenhum limite teórico de velocidade máxima sem carga, o que provoca a 
tendência de disparar se a carga for removida. Na verdade, perdas de atrito e a ação do vento 
limitarão a velocidade máxima, que pode chegar de 20000 a 30 000 revoluções por minuto 
(rpm). Detectores de excesso de velocidade são comumente ajustados para limitar essa velo¬ 
cidade sem carga. Motores em série são utilizados em máquina de costura e esmeris portáteis, 
nos quais a variação de velocidade pode ser uma vantagem por ser controlada, em graus, com 
a variação da voltagem. Eles também são utilizados em aplicações industriais como motores 
de veículos de tração, nos quais o elevado torque de partida é uma vantagem. A sensibilidade à 
velocidade (longo declive) também é vantajosa em aplicações de grande carga por possibilitar 
uma “partida suave” quando movimenta uma carga de elevada inércia. A tendência do motor 
de diminuir a velocidade quando a carga é aplicada amortece o impacto que seria sentido se um 
grande passo no torque fosse aplicado repentinamente aos elementos mecânicos. 

Motores CC compostos Têm os campos e as armaduras das bobinas conectados em 
uma combinação de série e paralelo. Como resultado, as características de torque-veloeidade 
têm aspectos tanto de motores paralelos quanto em série, como mostrados na Figura 2-41 c. 
A sensibilidade de velocidade é maior do que um paralelo, mas é menor do que um moíor em 
série, que não será disparado quando estiver sem carga. Essa característica, juntamente com o 
torque inicial e a capacidade de partida leve, faz dele uma boa escolha para talhas ou guindas- 


* Os motores CA 
síncronos e os motores CC 
com velocidade controlada 
são exceções. 
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(d) Ligado em paralelo (b) Ligado em série (c) Híbrido ou composto 

FIGURA 2-41 

Curvas de torque-velocidade de três tipos de motores CC. 


tes que enfrentam altas cargas ínerciais e podem perder a carga subitamente devido a falhas no 
cabo, criando um problema potencial de instabilidade se o motor não possuir uma velocidade 
sem carga autolimitante. 


Motores CC com velocidade controlada Se é necessário um controle preciso 
de velocidade, como é comum em casos de máquinas de produção, outra solução é utilizar mo¬ 
tores CC com velocidade controlada, que operam por um controlador que aumenta e diminui 
a corrente do motor na iminência de mudança de carga para tentar manter a velocidade cons¬ 
tante. Esses motores CC com velocidade controlada (geralmente IP) funcionarão com uma 
fonte CA, desde que o controlador também converta CA para CC. Contudo, o custo para essa 
solução é elevado. Outra solução possível é prover um volante de inércia no eixo de entrada, 
que acumulará energia cinética e ajudará a suavizar as variações de velocidade introduzidas 
pela variação de carga. Volantes de inércia serão estudados no Capítulo 11. 


Motores CA São a maneira mais barata de se conseguir movimentação rotativa con¬ 
tínua e podem ser fornecidos com uma variedade de curvas de torque-velocidade para servir 
várias aplicações de carga. Eles são limitados para alguns padrões de velocidade que são fun¬ 
ções da frequência CA (60 Hz na América do Norte, 50 Hz em outros lugares). A velocidade 
síncrona do motor n s é dada em função da frequência/e do número de polos magnéticos p 
presentes no rotor: 




120 / 

P 


(2.17) 


Motores síncronos “travam” para a frequência CA e funcionam exatamente na velocidade 
síncrona. Esses motores são utilizados em relógios e temporizadores. Motores CA assíncronos 
têm um pequeno deslizamento, que os atrasam com relação à frequência de rede em cerca de 
3% a 10%. 

A Tabela 2-6 mostra as velocidades síncronas e assíncronas para várias configurações de 
polo de motor CA. Os motores CA mais comuns possuem quatro polos, possibilitando uma 
velocidade sem carga não síncrona em tomo de 1 725 rpm, o que reflete uma defasagem na 
velocidade síncrona de 60 Hz de 1800 rpm. 


TABELA 2-6 

Velocidades dos motores 


Polos Síncrona Assfnci 
rpm rpr 


2 

3600 

34í 

4 

1800 

17Í 

ó 

1200 

1 U 

8 

900 

05 

10 

720 

ó9 

12 

ÓÜ0 

57 
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!T3 



(a) Monofásico (b) Trifástca 

FIGURA 2-42 

Curvas de lorque-velocidade de motores CA monofásicos e trlfãsicos. 


A Figura 2-42 mostra uma curva de torque-velocidade típica para motOTes monofásicos 
(l<jj) e trifásicos (3ò) de várias configurações. Os motores monofásicos tipo shaded pole e 
de capacitor permanente têm um torque inicial menor do que o torque com carga total. Para 
aumentar o torque de partida, os motores split-phase e de capacitor de partida empregam um 
circuito inicial separado* que ê interrompido por um interruptor centrífugo com a aproxima¬ 
ção da velocidade de operação pelo motor. As quebras de curva indicam que o motor trocou 
do circuito de partida para o circuito de operação. Os projetos B, C e D do motor triiasico da 
NEMA* na Figura 2-42 diferem principalmente nos torques de partida e na sensibilidade de 
velocidade (declive) próximo ao ponto de carga total. 

Motorredutores Se velocidades de saída diferentes (em vez de variáveis) das velo¬ 
cidades padrão da Tabela 2-6 são necessárias, um redutor de velocidades de engrenagens pode 
ser acoplado ao eixo de saída do motor, ou um motor de engrenagens que possua uma caixa 
integral de engrenagens pode ser adquirido. Motorredutores são disponíveis comercialmente 
em uma grande variedade de velocidades de saída e potências. A cinemática dos projetos de 
motores de engrenagens está no Capítulo 9. 


* National Elctrical 
Manufactures Assoríatíon 
(Associação Nacional de 
Fabricantes Elétricos). 


4,41 Os custos de 
todos os dispositivos 
eletrônicos tendem a cair 
cominuamenie à medida 
que a tecnologia avança h e 
os controladores de motor 
não são exceções. 


Servomotores São de resposta rápida, motores de controle por malha fechada capa¬ 
zes de prover uma função programável de aceleração ou velocidade, controle de posição, e de 
manter uma posição fixa contra uma carga. Circuito ou malha fechada significa que sensores 
(comumente encoders colocados no eixo) no motor ou no dispositivo de saída em movimento 
realimentam de forma contínua informações sobre sua posição e velocidade. Um circuito 
eletrônico no controlador do motor reage à resposta reduzindo ou aumentando (ou revertendo) 
o fluxo de corrente (e/ou sua frequência) no motor. É então possível o posicionamento preciso 
do dispositivo de saída e também o controle de velocidade e formato da resposta do motor a 
mudanças na carga ou comandos de entrada. Esses dispositivos são relativamente caros,** e 
comumente são utilizados em aplicações como movimentação de superfícies de controle de 
voo em aviões e mísseis guiados, em centros de usinagem com controle numérico, equipamen¬ 
tos automáticos de fabricação e em robôs manipuladores, por exemplo. 

Servomotores são feitos tanto em configurações CA quanto em CC, com o tipo CA se 
tomando o mais popular. Eles obtêm o controle de velocidade por meio do controlador, ge¬ 
rando uma corrente de frequência variável na qual o motor CA síncrono é travado. O contro- 
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lador primeirameníe retifica CA para CC, e então a aplica na frequência desejada, sendo um 
método comum a modificação da largura do pulso. Eles possuem alta capacidade de torque 
e uma curva torque-velocidade plana similar à Figura 2-41 a. Eles proverão tipicamente, 
também, até três vezes o torque contínuo para curtos períodos como sob sobrecargas inter¬ 
mitentes. Outras vantagens dos servomotores incluem as habilidades para executar “partidas 
suaves” programadas, manter qualquer velocidade para uma tolerância pequena a variações 
na carga de torque e fazer uma parada emergencial rápida utilizando frenagem dinâmica. 

MOTORES DE PASSO São ímãs permanentes sem escovas, de relutância variável, ou moto¬ 
res do tipo híbrido projetados para posicionar um dispositivo de saída. Diferentemente dos servo- 
motores, eles comumente rodam em malha aberta, pois não recebem reaíimentação mesmo que 
o dispositivo de saída tenha respondido conforme desejado. Assim, eles podem defasar mesmo 
sob programação adequada. Eles se manterão, contudo, eneigizados por um período indefinido, 
mantendo a saída em uma posição (embora aqueçam de 38 D C a 65°C). As construções internas 
consistem em um número de anéis magnéticos organizados em tomo da circunferência tanto do 
rotor quanto do estator Quando energízados, o rotor moverá um passo para o próximo imã, para 
cada pulso recebido. Assim, eles são dispositivos de movimento intermitente e não fornecem 
rotação contínua como outros motores. O número de anéis magnéticos e tipos de controlado¬ 
res determinam sua resolução (tipicamente 200 passos/rev., mas um controlador de mkropasso 
pode aumentá-la para 2000 ou mais passos/rev.). São relativamente pequenos, se comparados a 
motores CA/CC e têm baixa capacidade de torque motor, mas possuem alto torque de retenção. 
São moderadamente caros e requerem controladores especiais. 


Motores hidráulicos e pneumáticos 

Possuem aplicações mais limitadas que os motores elétricos, simplesmente porque reque¬ 
rem a disponibilidade de ar comprimido ou uma fonte hidráulica. Ambos os dispositivos são 
menos eficientes na conversão de energia quando comparados aos motores elétricos por causa 
das perdas associadas à conversão de eneigía, primeiramente de química ou elétrica para pressão 
de fluido e então para a forma mecânica. Toda conversão de energia envolve algumas perdas. 
Motores pneumáticos encontram muito mais aplicações em fábricas e oficinas, onde a alta pres¬ 
são de ar comprimido está disponível pOT outras razões. Um exemplo comum é a parafusadeira 
pneumática de impacto utilizada em oficinas de reparos automotivos. Embora motores pneumá¬ 
ticos individuais e cilindros de ar sejam relativamente baratos, esses sistemas são caros quando 
o custo de todos os equipamentos agregados é incluído. Motores hidráulicos são normalmente 
encontrados em máquinas ou sistemas como equipamentos de construção (guindastes), aerona¬ 
ves e navios, nos quais o fluido hidráulico de alta pressão é provido por muitas razões. Sistemas 
hidráulicos são muito caros quando o custo de todos os equipamentos agregados é incluído. 


Cilindros hidráulicos e pneumáticos 

São atuadores lineares (pistão no cilindro) que oferecem um deslocamento em linha reta 
limitado, a partir de um fluxo de fluido pressurizado na entrada, seja de ar comprimido, seja de 
fluido hidráulico (geralmente óleo). Eles são uma opção de escolha, se você necessita de mo¬ 
vimento linear como entrada. Entretanto, eles compartilham do mesmo custo elevado, baixa 
eficiência e fatores complicadores como os aníeriormente citados sobre os motores hidráulicos 
e pneumáticos equivalentes. 

Outro problema é o controle. Muitos motores, reclusos aos próprios dispositivos, tenderão 
a funcionar com velocidade constante. Um atuador linear, quando sujeito a uma fonte de fluido 



98 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 2 


de pressão constante* típico de muitos compressores, responderá com aceleração constante 
mais próxima, o que significa que sua velocidade aumentará linearmente com o tempo. 

Isso pode resultar em cargas de impacto severo no mecanismo dirigido quando o atuador chega 
ao fim do curso com velocidade máxima. O uso de servoválvulas que controlam o fluxo de fluido 
para reduzir a velocidade do atuador em seu fim de curso é possível, porém bastante caro. 

A aplicação mais comum para cilindros movidos a fluido está no campo e em máquinas 
de construção como tratores e escavadoras, nos quais cilindros hidráulicos em malha aberta 
(não servo) atuam na caçamba ou na lâmina por meio de mecanismos de barras. O cilindro 
e seu pistão tornam-se dois dos elos (bloco e trilha) em um mecanismo biela-manivela. Ver 
Figura 1-lb. 

Solenoides 

Eles são atuadores lineares eletromecânicos (CA ou CC) que compartilham algumas das 
limitações do cilindro pneumático e possuem mais algumas limitações próprias. Eles são 
energcticamente ineficientes, são limitados a deslocamentos muito pequenos (cerca de 2 cm 
a 3 cm), desenvolvem uma força que varia exponencialmente sobre o deslocamento e apli¬ 
cam cargas de alto impacto. São, contudo, baratos, seguros, e possuem tempos de resposta 
muito rápidos. Não suportam muita potência e são tipicamente utilizados como controle ou 
dispositivos interruptores, em vez de dispositivos que executam uma grande quantidade de 
trabalho no sistema. 

Uma aplicação comum de solenoides é em obturadores de câmera, onde um pequeno 
solenoide é utilizado para puxar o trinco e deslocar o obturador quando você aperta o botão 
para tirar uma foto. Á resposta quase que instantânea é um recurso dessa aplicação, e um 
trabalho muito pequeno é feito ao se deslocar o trinco. Outra aplicação é em portas elé¬ 
tricas ou sistemas de porta-malas em automóveis, nos quais o estalo do impacto pode ser 
ouvido claramente quando você gira a chave (ou aperta o botão) para travar ou destravar o 
mecanismo. 
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2.21 PROBLEMAS 

* 2-1 Encontre trôs (ou outra quantidade designada) dos seguintes dispositivos comuns. Esboce 
cuidadosamcntc os diagramas cinemáticos c encontre os graus de liberdade totais. 

a. Um mecanismo dc cap5 de automóvel. 

b. Um mecanismo dc abertura dc porta-malas de automóvel. 

c. Um abridor de latas elétrico. 

d. Uma dobradiça dc uma tábua de passar, 

c. Uma dobradiça dc uma mesa dc cartas. 

f. Uma dobradiça dc uma cadeira dc praia. 

g. Um balanço dc bebé. 

h. Uma dobradiça dc andador de bebé. 

i. Um saca-rolha moderno como mostrado na Figura P2-9. 

j. Um mecanismo dc limpador dc para-brisa. 

k. Um mecanismo dc guincho dc um caminhão-guincho, 

l. Um mecanismo dc caçamba dc um caminhão dc lixo. 

m. Um mecanismo de engate traseiro dc uma picapc. 

n. Um macaco de automóvel, 

o. Uma antena de rádio retrátil. 

2-2 Quantos GDL (graus dc liberdade) existem cm seu pulso c mão combinados? Dcscrcva-os. 

* 2-3 Quantos GDL as seguintes juntas possuem? 

a. O joelho. 

b. O tornozelo. 

c. O ombro. 

d. O quadril. 

e. O dedo. 

* 2-4 Quantos GDL possuem os seguintes sistemas cm seus ambientes normais? 

a. Um submarino submerso. b. Um satélite em órbita, 

c. Um navio. d. Uma motocicleta. 

e. O cabeçote de uma impressora matricial de 9 pinos, 

f. A caneta em uma plotadora XY. 

* 2-5 Às juntas do Problema 2-3 são unidas por íbrça ou unidas por fornia? 


TABELA P2-0 

Motriz de tópicos 
e problemas 

£.1 Graus do Liberdade 

2-2, 2-3, 24 

2.2 Tipos de movimento 

2-6, 2-37 

2.3 Eros. juntas e cadekn 
cinemáticas 

2-5, 2-17, 2-38,2-39, 
2-40, 241,2-53, 

2-54, 2-55 

2.5 Mobilidade 

2-1, 2-7,2-20,2-21, 
2-24,2-25,2-26, 
2-28,2-44,2 48 até 
2-53 

2.6 Mecanismos e 
estruturas 

2-8, 2-27 

£.7 Número de síntese 
2-11 

2.9 Isômeros 

2-12,2-45,2 46,247 

2.10 Transformações de 
mecanismos de barn 

2-9, 2-10, 2-13,2-14, 
2-30,2-31,2-34, 

2-35, 2-36 

2.13 Condição de Grasho 

2-15,2-22,2-23, 

2-29, 2-32, 242, 

2-43 

2.15 Elos de malas 

2-18, 2-19 

2.19 Motores e 
acionamentos 

2-16 


* Respostas no Apêndice F. 
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* Respostas no Àpêtidice F. 


* 2-6 Descreva os movimentos dos itens a seguir como: rotação pura, translação pura ou 

movimento planar complexo, 

a. Um moinho de vento. 

b. Uma bicicleta (no plano vertical, sem girar). 

c. Uma janela convencional com duas folhas. 

d. Às teclas dc um teclado dc computador. 

e. O ponteiro de um relógio, 

f. Um disco de hóquei no gelo. 

g. À caneta em uma plotadora XY, 

h. Á cabeça dc impressão cm uma impressora dc computador. 

L Uma j anela veneziana. 

* 2-7 Calcular a mobilidade dos mecanismos da Figura P2-1 parte 1 e parte 2. 

*2-8 Identificar os itens da Figura P2-1 como: mecanismos, estruturas ou estruturas pre- 
-carrcgadas. 

2-9 Utilize as transformações dc mecanismos no mecanismo da Figura P2-la para transformá-lo 
cm um mecanismo com I GDL. 

2-10 Utilize as transformações de mecanismos no mecanismo da Figura P2-ld para transformá-lo 
em um mecanismo com 2 GDL. 

2-11 Utilize a síntese dc números para encontrar todas as combinações dc elos possíveis para 2 
GDL , até 9 conexões, para ordem hexagonal, utilizando apenas juntas de revolução. 



FIGURA P2-1 pode 1 

Mecanismos para os problemas 2-7 ao 2-10, 
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2 baladns 




seguidor 


haste 


válvula 




FIGURA P2-1 porte 2 

Mecanismos para os problemas 2-7 e 2-8. 
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2“ 12 Encontre todos os isômeros válidos das combinações dc cio dc oito bairas com 1 GDL na 
Tabela 2-2 contendo: 

a. Quatro elos binários c quatro terciários, 

b. Cinco elos binários, dois terciários c um quatcrciário. 

c. Seis elos binários e dois quaicrciários. 

d. Seis elos binários, um terciário e um pentagonal. 

2-13 Utilize a transformação de mecanismos para criar um mecanismo dc 1 GDL 
completa deslizante c uma meia junta dc um mecanismo Stephcnson dc seis 
2-16a. 

2-14 Utilize a transformação dc mecanismos para criar um mecanismo de 1 GDL 
completa deslizante e uma meia junta dc um mecanismo Stephenson de seis 
2-16b, 

*2-15 Calcule a condição Grashof para os mecanismos dc quatro banas definidos abaixo. Construa 
modelos dos mecanismos em cartolina c descreva os movimentos dc cada inversão. Os 
comprimentos estão cm centímetros: 

a. 4 9 14 18 

b. 4 7 14 18 

c. 4 8 12 16 


com uma junta 
barras na Figura 

com uma junta 
barras na Figura 



FIGURA P2-2 

Problema 2-19. 


* Respostas no Àpêtidice F. 


2-16 Qu al tipo de motor elélri co você especí fi cari a para: 

a. Comandar uma carga de inércia elevada? 

b. Minimizar a variação de velocidade com carga variável? 

c. Manter velocidade constante c precisa independentemente da variação dc caiga? 

2-17 Descreva a diferença entre carne seguidor dc (meia) junta e junta pinada. 

2-18 Examine o mecanismo de dobradiça de capõ de um automóvel do tipo descrito na Seção 

2.15. Esboce cuidados amente. Calcule a mobilidade e a condição Grashof. Faça um modelo 
de cartolina. Analise-o com um diagrama de corpo livre. Descreva como o capô é mantido 
levantado. 

2-19 Encontre uma luminária dc mesa dc braço ajustávcl do tipo mostrado na Figura P2-2. Mcça- 
-a c esboec-a cm escala. Calcule a mobilidade e a condição Grashof. Faça um modelo dc 
cartolina. Ánalíse-o com um diagrama dc corpo livre. Descreva como da 6 mantida estável. 
Existe alguma posição cm que cia perde estabilidade? Por quõ? 

2-20 Faça esboços cinemáticos, defina os tipos de lodos os dos e juntas e determine a mobilidade 
dos mecanismos mostrados na Figura P2-3. 

* 2-21 Encontre a mobilidade dos mecanismos na Figura P2-4. 

2-22 Encontre a condição Grashof e a classificação Baker dos mecanismos na Figura P2-4a, b, e d. 
2-23 Encontre a rotatividade dc cada volta dos mecanismos na Figura P2-4c, f, c g. 

* 2-24 Encontre a mobilidade do mecanismo na Figura P2-5, 

2-25 Encontre a mobilidade das garras de gelo na Figura P2-6, 

a. Quando operando para pegar um bloco de gelo. 

b. Quando agarradas ao bloco dc gelo, mas antes dc ele ser pego (gelo fixado). 

c. Quando a pessoa está carregando o bloco dc gelo com as garras. 

* 2-26 Encontre a mobilidade do mecanismo acelerador dc um automóvel na Figura P2-7. 

* 2-27 Esboce um diagrama cinemático do macaco-sanfona mostrado na Figura P2-8 e determine a 

mobilidade, Descreva como ele funciona, 
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FIGURA P2-3 

Problema 2-20 Retroescavadeira e pá-carregadeira. Cortesia de John Deere Co. 


2-28 Encontre a mobilidade do saca-rolhas na Figura P2-9. 

2-29 A Figura P2-1Ü mostra o redutor planetário de Walt utilizado nesse motor a vapor. À viga 2 é 
comandada em oscilação pelo pistão do motor. A engrenagem planetária é focada rigidamente 
ao elo 3 e o centro c guiado na trilha 1 fixa. A rotação dc saída vem da engrenagem solar 
4. Esboce um diagrama cinemático do mecanismo e determine a mobilidade. Ele pode ser 
classificado pelo esquema Barkcr? Sc sim, qual classe c subclasse Barker c essa? 

2-30 A Figura P2-11 mostra uma alavanca de freio de mão de uma bicicleta. Esboce um diagrama 
cinemático desse dispositivo e desenhe o mecanismo equivalente. Determine a mobilidade. 
Dica: considere o cabo flexível como um elo. 

2-31 A Figura P2-12 mostra um sistema de freios dc bicicleta. Esboce um diagrama cinemático 
desse dispositivo c desenhe o mecanismo equivalente. Determine a mobilidade cm duas 
condições. 

a. Pastilhas de freio sem contato com a roda. 

b. Pastilhas de freio em contato com a roda. 

Dica: considere substituir o cabo flexível por forças, nesse caso. 

2-32 Encontre a mobilidade, a condição Grashof c a classificação dc Barkcr do mecanismo na 
Figura P2-13. 

2-33 A Figura P2-14 mostra um sistema dc suspensão dc roda traseira dc uma bicicleta. Esboce 
o diagrama cinético c determine a mobilidade. Nota: o pivô dc braço c móvel ao centro do 
pedal. O amortecedor dc impacto está sob o trilho do quadro superior. 

2-34 A Figura P2-15 mostra uma serra, utilizada para cortar metal. Pivôs do elo 5 cm 0^ e o peso 
pressionam a lâmina contra a peça dc trabalho a ser cortada; enquanto o mecanismo move 
a serra (cio 4) para frente c para trás, o elo 5 corta a peça. Esboce o diagrama cinemático, 
determine a mobilidade c o tipo (por exemplo, se são quatro barras, seís barras Watt, seis 
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(b) Mecanismo de quatro barras (c) Compressor radial 


(a) Mecanismo de quatro barras 



4^ 




Lí - 150 Li — 30 
L 3 = 150 L 4 = 30 



Lq, = 63 
L 3 ^ 130 

deslocamento = 52 


(d) Transportador barra oscilante 


(é) Mecanismo de hastes 


( f) Biela-manivela deslocada 



Li = 87 
Lj — 49 
L 3 = 100 
Z 4 —153 
L 5 = 100 
Lg = 153 


(g) Mecanismo de freio □ tambor 



4*5 tfp. 

(h) Mecanismo simétrico 


L\ - 45,8 
1 - 2 = 19,8 
L 3 = 19,4 
L 4 = 38,3 
Ls = 133 
i 7 - 13,3 
Z -8 - 19,8 
Lg = 19,4 


iodas üs dimensões em mm. 


HGURA P2-4 

Problemas 2-21 a 2-23. Adaptados de P. H. HUI e W. P, Rule (19ÓG). Mechantsms Analysís and Design, com autorização . 
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O elo 6 move-se 
horizontalmente 
em linha reta 



O elo 8 move-se 
horízoíitalmcme 
cm linha reta 


(d) 


FIGURA P2-S 

Problema 2-24 Mecanismos de linha reta de Chebyschev (a) e Sylvester-Kempe (b). Adaptados de Kempe. How to Draw □ 
StraíghtLine, Londres: Macmiiíiam \B?7. 


barras Stcphcnson, oito barras etc.)- Utilize transformação reversa dc mecanismo para 
determinar o mecanismo equivalente dc junta dc revolução pura. 

* 2-35 A Figura P2-16 mostra uma prensa manual usada para compactar materiais em pá. Esboce 
o diagrama cinemático, determine a mobilidade e o tipo (por exemplo, se são quatro 
barras, seis barras Watt, seis barras Stcphenson, oito barras etc.). Utilize transformação dc 
mecanismo reverso para determinar o mecanismo equivalente dc revolução pura. 

2-36 Esboce o mecanismo equivalente a um mecanismo came seguidor da Figura P2-17 na 
posição mostrada. Mostre que de possui o mesmo GDL que o mecanismo original. 

2-37 Descreva o movimento dos seguintes equipamentos, comumcntc encontrados em parques de 
diversões, como rotação pura, translação pura ou movimento planar complexo. 

a. Uma roda gigante. 

b. Carro de “batc-batc”. 

c. Um carro sobre trilhos. 

d. Uma montanha-russa cuja fundação está disposta cm uma linha reta. 


F F 



FIGURA P2-6 

Problema 2-25, 


Pedal do 
acelerador 


Oi 


06 


Mecanismo 
de aceleração 


Filtro de ar 
Corpo do acelerador 




Chassi do 
veículo 


Motor 


FIGURA P2-7 

Problema 2-26, Adaptado de P. H. Hlfí e W. F. Rurte, Mechanlsm: Analysis and Design, com autorização. 
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FIGURA P2-9 

Problema 2-28. 



FIGURA P2-8 

Problema 2-27. 

e. Um passeio de barco por um labirinto. 

f. Um barco viktng. 

g. Um passcío de trem. 

2-38 Para o mecanismo na Figura P2-la, número de elos, começando com 1. (Não se esqueça do 
elo “terra”.) Organize as juntas por ordem alfabética, começando pelo ponto A. 

a. Usando seus números para elo, descreva cada elo como binário, terciário etc. 

b. Usando suas letras para as juntas, determine cada ordem da junta. 

c. Usando suas letras para as juntas, determine se são meias juntas ou juntas completas. 

2-39 Repita o Problema 2-38 para a Figura P2-lb. 



FIGURA P2-10 

Problema 2-29 Redutor planetário de James Watt. 
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FIGURA P2-11 

Problema 2-30 Montagem da alavanca de freio de mào de bicicleta. 


2-40 Repita o Problema 2-3S para a Figura P2- Ic. 

2-41 Repila o Problema 2-3S para a Figura P2-ld. 

2-42 Encontre a mobilidade, a condição GrashoFe a classiíieação Barkcr para a bomba dc óleo dc 
campo mostrada na Figura P2-18. 

2-43 Encontre a mobilidade, a condição Grashof e a classificação Barkcr para a tampa do 
bagageiro superior do avião mostrado na Figura P2-19. Faça o modelo c investigue os 
movimentos. 




estrutura 


FIGURA P2-12 

Problema 2-31 Montagem da pinça de freio de bicicleta. 
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1*1 =23,4 
L 2 = 6,7 
Lí = 12,7 
Li = 15,2 


{ . 


FIGURA P2-13 

Problema 2-32 Alicate de pressão. 


2-44 A Figura P2-20 mostra um mecanismo “Rube Goldberg” que liga um interruptor quando a 
porta de um quarto ê aberta e apaga quando a porta ê fechada. O pivô em 0 2 está localizado 
na parede. Existem dois dispositivos dc cilindros dc pistão carregado por mola no cômodo. 
Um arranjo de corda c puxadores dentro do quano (não mostrados) transfere o movimento 
da porta cm rotação no cio 2. A abertura da porta rotaciona o cio 2 SH (sentido horário), 
acionando o interruptor como mostrado na figura, e o fechamento da porta rotaciona o elo 
2 SÀH (sentido anti-horário), desligando o interruptor. Considere o cilindro carregado por 
mola no interruptor para ser efetivameme um elo binário simples dc comprimento variável. 
Encontre a mobilidade do mecanismo. 

2-45 Todos os mecanismos de oito barras na Figura 2-11 parte 2 têm oito possíveis inversões. 
Algumas delas vão ter movimentações semelhantes a outras. Aquelas com movimentações 
diferentes são chamadas de inversões distintas. Quantas inversões distintas o mecanismo na 
linha 4, coluna 1, possui? 

2-46 Repita o Problema 2-45 para o mecanismo na linha 4, coluna 2. 

2-47 Repita o Problema 2-45 para o mecanismo na linha 4, coluna 3. 



Problema 2-33 Sistema de suspensão de bicicleta para trilha. 
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FIGURA P2-15 

Problema 2-34 Serra alternativa motorizada. Adaptado de P. H, HM e W.P. Pufe Mechonlsms: Ánalysls and Design, com 
autorização. 


2-48 Encontre a mobilidade do mecanismo mostrado na Figura 3-33. 
2-49 Encontre a mobilidade do mecanismo mostrado na Figura 3-34. 
2-50 Encontre a mobilidade do mecanismo mostrado na Figura 3-35. 
2-51 Encontre a mobilidade do mecanismo mostrado na Figura 3-36. 
2-52 Encontre a mobilidade do mecanismo mostrado na Figura 3-37b. 



Problema 2-35 Prensa de compactação de pó. Adaptado de P. H. Hiít e W, P Rute ( 1960% 
Mecha mi sms: Analysls and Design, com autorização. 


Problema 2-36, 
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( 


305 


FIGURA P2-18 


Problema 2-42 Uma bamba de petróleo (dimensões em mm). 


2-53 Repita o Problema 2-38 para a Figura P2-1 e. 

2-54 Repita o Problema 2-38 para a Figura P2-1 f. 

2-55 Repita o Problema 2-38 para a Figura P2-1 g. 

2-56 Para o exemplo dc mecanismo mostrado na Figura 2-4, encontre o número de elos e 
as respectivas ordens, o número de juntas e as respectivas ordens, e a mobilidade do 
mecanismo, 



232,9 




232,9 


,r 


■ 


FJGURA P2-19 

Problema 2-43 Um mecanismo de poria de bagageiro de avião (dimensões em mm), 
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FIGURA P2-20 

Problema 2-44 Um mecanismo atuador do Interruptor de luz. Cortesia de Robert Tayior, WPL 









Capítulo 


SÍNTESE GRÁFICA DE 
MECANISMOS 

O gênio é 1% inspiração 
e 99% transpiração . 

Thomas A. Edison 


3.0 INTRODUÇÃO 

Muitas práticas de projeto em engenharia envolvem uma combinação de síntese e 
análise. Muitas áreas da engenharia lidam primeiro com análises técnicas para várias situa¬ 
ções. Contudo, um engenheiro não pode analisar nada até que seja sintetizado na realidade. 
Muitos problemas de projeto de máquinas requerem a criação de mecanismos com caracte¬ 
rísticas de movimentos particulares. Talvez você precise mover uma peça de uma posição A 
para uma posição B em um intervalo de tempo preestabelecido. Talvez você precise identificar 
uma trajetória particular no espaço a fim de inserir uma parte dela em um conjunto. As possibi¬ 
lidades são infinitas, mas um denominador comum é sempre a necessidade de um mecanismo, 
com a intenção de gerar o movimento desejado. Assim, exploraremos agora algumas técnicas 
simples para habilitá-lo a criar soluções potenciais de projeto de mecanismos para algumas 
típicas aplicações cinemáticas. 

3.1 SÍNTESE 

SÍNTESE QUALITATIVA significa a criação de soluções potenciais na ausência de algo¬ 
ritmos bem definidos que configuram ou preveem a solução. Já que muitos problemas reais de 
projeto terão muito mais variáveis desconhecidas que equações para descrevê-las, você não pode 
simplesmente resolver as equações para chegar á solução. Entretanto, deverá trabalhar nesse con¬ 
texto nebuloso para criar uma solução apropriada, além de julgar sua qualidade. Você pode então 
analisar a solução proposta para determinar a sua viabilidade e interagir entre síntese e análise, 
como esboçado nas etapas de projeto, até que você se satisfaça com o resultado. Existem muitas 
ferramentas e técnicas para auxiliá-lo nesse processo. Uma ferramenta tradicional é a prancheta 
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de desenho, onde você pode esboçar e colocar em escala as múltiplas vistas ortográficas de um 
projeto. Adicionalmente é possível investigar seus movimentos por meio do desenho de arcos, 
além de mostrá-lo em diferentes posições utilizando papéis transparentes e móveis. Sistemas como 
CAD {Compuier-aided Drafting - Projeto assistido por computador) podem aumentar a velocida¬ 
de desse processo; porém, você provavelmente descobrirá que a maneira mais rápida para obter o 
senso de qualidade do projeto do seu mecanismo é modelando-o, desenhando-o em escala em um 
papel, molde de espuma ou prancheta Mylar ®, e assim ver a mobilidade diretamente. 


Outras ferramentas também estáo disponíveis na forma de programas de computador, tais 
como FüURBÀR, Fivebar, Sixbar, Slider, Dynacam, Engine e Matrix (ver Apêndice A), 
os quais fazem síntese, mesmo sendo ferramentas principalmente de análise. Eles podem ana¬ 
lisar uma solução de um mecanismo simples tão rapidamente que a visualização gráfica da 
dinâmica fornece uma resposta visual quase instantânea da qualidade do projeto. Programas co¬ 
merciais disponíveis, tais como Solidworks, Pro-Engineer e Worfáng Model\ também dispõem 
de análises rápidas para o projeto mecânico proposto. O processo então se toma do tipo projeto 
qualitativo por análises sucessivas, o qual é realmente uma interação entre síntese e análise. 
Muitas soluções triviais podem ser examinadas em um curto espaço de tempo usando-se uma 
ferramenta CAE ( Compu ter-a ided Engineering - Engenharia assistida por computador). Ire¬ 
mos desenvolver a solução matemática usada nesses programas nos capítulos subsequentes, a 
fim de fornecer a base adequada para o entendimento de como eles funcionam. Mas, se você 
quiser experimentar esses programas para reforçar alguns dos conceitos desses capítulos pré¬ 
vios, faça-o. Referências a características desses programas ligados a tópicos em cada capítulo 
serão feitas assim que os capítulos forem apresentados. Arquivos de dados para introdução a 
esses programas, como exemplos de problemas e figuras nesses capítulos, serão baixados com 
os programas (ver Apêndice A). O nome dos arquivos de dados são citados com as figuras e 
os exemplos. O estudante é encorajado a abrir esses arquivos no programa, a fim de observar 
exemplos de dinâmica que vão além do que o papel pode fornecer. Esses exemplos podem ser 
rodados aceitando-se as características fornecidas por todas as entradas. 

SÍNTESE DE TIPO refere-se à definição do tipo adequado de mecanismo para resolver, 
da melhor forma possível, o problema, e é uma forma de síntese qualitativa. 1 * 1 * Esta é, talvez, a 
tarefa mais difícil para o estudante, pois requer alguma experiência e conhecimento de vários 
tipos de mecanismos que existam e que também sejam viáveis do ponto de vista de desem¬ 
penho e fabricação. Por exemplo, suponha que a tarefa seja projetar um dispositivo que siga 
o movimento, em linha reta, de uma peça em uma esteira e aplicar uma camada de produto 
químico enquanto a peça se locomove pela esteira. Isso deve ser feito em velocidade alta e 
constante, com uma boa precisão, repetidamente e com segurança. Além disso, a solução deve 
ser barata. A menos que tenha tido a oportunidade de ver a ampla variedade de equipamentos 
mecânicos, você pode não estar a par de que essa tarefa pode teoricamente ser realizada por 
qualquer um dos seguintes dispositivos: 

— um mecanismo de barras para movimentação linear 

— um came e seguidor 

— um atuador pneumático 

— um atuador hidráulico 

— um robô 

— um solenoide 

Cada uma dessas soluções, quando possível, pode não ser a mais otimizada nem a mais viável. 
Detalhes mais específicos sobre o problema devem ser conhecidos, para que seja feito o julgamento; 
tal detalhe virá na fase de pesquisa do processo para o seu projeto. O mecanismo de barras prova ser 
o maior e o que apresenta acelerações indesejáveis; o mecanismo de came e seguidor é muito caio. 


** Uma boa dissertação 
sobre tipos de síntese c 
uma extensa bibliografia 
sobre o tópico pode ser 
encontrado em D. G. 
OLSONctal. (1985). 

A Systematic Procedure 
forTypc Synthesís of 
Mechanisms wíth Literatura 
Review. Mechanism and 
Machirm Theory 20 (4), p. 
285-295. 
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porém muito preciso e com repetibí lidade. O atuadorpneumático não é caro, porém é muito barulhento 
e com baixa precisão. Já o atuador hidráulico é mais caro que o robõ. O solenoide, apesar de barato, 
apresenta elevadas cargas de impacto assim como elevadas velocidades de impacto. Você pode 
perceber, então, que a escolha do tipo de dispositivo pode ter um efeito significante na qualidade do 
projeto. Uma escolha pobre no estágio de síntese por tipo pode criar problemas insolúveis mais 
tarde. O projeto teria de ser descartado, causando enormes despesas. Projetar é cssencialmenlc 
um exercício de escolhas baseadas em recomendações. Cada tipo de solução proposta nesse 
exemplo tem seus prós e contras. Raramente teremos uma solução óbvia para um problema real de 
engenharia. Será seu trabalho como engenheiro de projeto balancear esses contrapontos e achar 
a solução que dê a melhor relação de funcionalidade contra custo, viabilidade e outros fatores de 
interesse. Lembre-se: um engenheiro pode fazer, com um dólar, o que qualquer um pode fazer com 
dez dólares. Custo é sempre uma restrição importante em um projeto de engenharia. 

Síntese quantitativa ou síntese analítica significa a geração de uma ou mais 
soluções para um tipo particular que você sabe ser satisfatório para o problema e, o mais im¬ 
portante, para o qual há um algoritmo de síntese definido. Como o nome sugere, esse tipo 
de solução pode ser quantificado, já que um número definido de equações gera uma resposta 
numérica. Se a resposta é boa ou satisfatória, é uma questão de julgamento que vai requerer 
análise e iteração para otimizar o projeto. Normalmente, o número de equações é menor que 
o número de variáveis e, neste caso, deve-se assumir alguns valores razoáveis para o número 
necessário de variáveis desconhecidas, a fim de se reduzir o número restante ao número de 
equações disponíveis. Assim, alguns julgamentos qualitativos entram na síntese nesse caso. 
Exceto por casos simples, uma ferramenta CAE é necessária para fazer sínteses quantitativas. 
Exemplos de tais ferramentas são o programa SyMech, de J. Cook et al.,* que resolve pro¬ 
blemas de síntese de mecanismos multibarras para três posições, e o programa Lincages,** 
de A. Erdman et al.,^ que resolve problemas de mecanismos de quatro barras para quatro 
posições. Os programas dos autores referidos no trecho acima nos permitem fazer a síntese 
analítica para três posições e gerar um projeto de mecanismo por sucessivas análises. O 
processamento rápido desses programas possibilita a qualquer um analisar a performance de 
muitos projetos de mecanismos comuns em um curto espaço de tempo e promove rápidas 
iterações para uma melhor solução. 


SÍNTESE DIMENSIONAL de um mecanismo è a determinação das dimensões (comprimen¬ 
tos) dos elos do mecanismo necessárias para proporcionar o movimento desejado e pode ser uma 
forma de síntese quantitativa quando um algoritmo é definido para um problema particular, mas 
também pode ser uma forma de síntese qualitativa, se tivermos um problema no qual há mais 
variáveis que equações. As situações posteriores são mais comuns para mecanismos. (Síntese 
dimensional de eames é quantitativa.) Síntese dimensional assume que, por meio da síntese de tipo , 
você já tenha determinado que o mecanismo (ou carne) é a solução mais apropriada para o proble¬ 
ma. Este capítulo discute síntese dimensional gráfica de mecanismos em detalhe. O Capítulo 5 
apresenta métodos de síntese analítica de mecanismos e o Capítulo 8 apresenta síntese dc carnes. 


* Disponível em SyMech 
Inc., 1207 Downey Place, 
Celebration, FL 34747 
415-221 5111 
<ittp^/%'VAV.syiTioch.com>. 


** Disponível cm 
Prof. À. Erdman h U. 
Minm, ILI Church St. SE, 
Minneapoíís, MN 55455 
612-625-8580. 


3.2 GERAÇÃO DE CAMINHO, FUNÇÃO E MOVIMENTO 

GERAÇÃO DE FUNÇÃO é definida como a correlação entre o movimento de entrada e o 
movimento de saida do mecanismo. O gerador de função é conceitualmente uma “caixa preta” 
que fornece algumas saídas previsíveis em resposta a uma entrada conhecida. Historicamente, 
antes do advento dos computadores e da eletrônica, os geradores mecânicos de fimção tiveram 
larga aplicação na indústria bélica (em telémetros e armas de alto alcance em navios) e em muitas 
outras áreas. Eles sao, na verdade, computadores analógicos mecânicos. O desenvolvimento 
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de microcomputadores eletrônicos digitais mais baratos, para o controle de sistemas conjugados 
à disponibilidade de servomotoTes e motores de passo, reduziu a demanda por esses dispositivos 
mecânicos geradores de função. Muitas dessas aplicações podem ser feitas, mais econômica e efi¬ 
cazmente, com a utilização de dispositivos eletromecânicos.* Além disso, o gerador eletromecâni- 
co de funções, controlado por computador, é programável, o que possibilita rápidas modificações 
assim que as demandas mudam. Por essa razão, enquanto apresentamos alguns exemplos simples 
neste capítulo e métodos analíticos gerais no Capítulo 5, não iremos enfatizar mecanismos 
geradores de função neste texto. Note, porém, que o sistema de carne e seguidor, discutido mais 
profundamente no Capítulo 8, é uma fornia de gerador mecânico de função e é tipicamente capaz 
de níveis de força e potência mais elevados por dólar gasto do que os sistemas eletromecânicos. 

GERAÇÃO DE CAMINHO OU TRAJETÓRIA é definida como o controle de um ponto no 
plano e que segue uma trajetória definida. Normalmente isso é realizado com um mecanismo 
de, no mínimo, quatro barras, em que um ponto no acoplador traça a trajetória desejada. 
Exemplos específicos serão apresentados mais adiante, na seção de curvas do acoplador. 
Note que nenhuma tentativa é feita em geração de caminho para controlar a orientação do elo 
que contém o ponto de interesse. No entanto, é comum que o instante de chegada do ponto em 
um local particular ao longo da trajetória seja definido. Esse caso é definido como geração de 
trajetória com tempo prescrito e é análogo á geração de função em que uma função particular 
de saída é especificada. Trajetória analítica e geração de função serão tratadas no Capítulo 
5. 


GERAÇÃO de MOVIMENTO é definida como o controle de uma Unha, no plano } tal que 
assuma algumas sequências de posições determinadas. Aqui, a orientação do elo que contém 
a linha é importante. Isso é um problema mais geral que a geração de trajetória, e, de fato, ge¬ 
ração de trajetória é um caso de geração de movimento. Um exemplo de problema de geração 
de movimento é o controle da pá de uma escavadeira. A pá deve assumir algumas posições 
definidas para cavar, recolher e despejar a terra escavada. Conceitualmente, o movimento de 
uma linha, “desenhada” na lateral da pá, deve ser construída para que a pá assuma as posi¬ 
ções desejadas. O uso de um mecanismo é o mais usual. 


Mecanismos planos versus mecanismos espaciais A discussão acima, de controle 
de movimentos, assumiu que os movimentos desejados fossem planos (2-D). Porém, vivemos 
em um mundo com três dimensões, e nossos mecanismos devem funcionar nesse mundo. Meca¬ 
nismos espaciais são dispositivos 3-D. Seus projetos e suas análises são muito mais complexos 
que os dos mecanismos planos, que são dispositivos 2-D. O estudo de mecanismos espaciais 
está além do foco deste texto. Algumas referências para estudos posteriores estão na biblio¬ 
grafia para este capítulo. Contudo, o estudo de mecanismos planos não é tão particularmente 
restrito, como pode parecer ã primeira vista, já que muitos dispositivos em três dimensões são 
construídos com múltiplos conjuntos de dispositivos 2-D conjugados entre si. Um exemplo 
é qualquer cadeira dobrável. Ela possui alguns tipos de mecanismos no plano esquerdo que 
permitem a dobra. Há também outro dispositivo idêntico no lado direito da cadeira. Esses dois 
mecanismos planos AT são ligados por uma estrutura ao longo do eixo Z, o qual fixa os dois 
mecanismos dentro de uma montagem 3-D. Muitos mecanismos reais são construídos dessa 
maneira, como duplicatas de mecanismos planos, separados na direção Z em planos paralelos 
firmemente conectados. Quando abrir a capota do carro, tome nota do mecanismo de dobra. 
Ele é duplicado em cada lado do carro. A capota e o corpo do carro ligam os dois mecanismos 
planos juntos dentro de uma montagem 3-D. Você verá muitos outros exemplos de montagens 
de mecanismos planos dentro de configurações 3-D. Assim, as técnicas de síntese e análise 
2-D apresentadas aqui são de valor prático em projetos 3-D. 


* Não vale de nada que 
um engenheiro se contente 
em permanecer alheio aos 
equipamentos eletrônicos 
e eletromecânicos. 
Vírtualmente, todas as 
máquinas modernas 
são controladas por 
dispositivos eletrônicos. 

Os engenheiros mecânicos 
devem entender o 
funcionamento delas. 
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3.3 CONDIÇÕES LIMITANTES 


As técnicas de síntese manual, gráfica e dimensional apresentadas neste capítulo e as 
técnicas de síntese analítica e computadorizada apresentadas no Capítulo 5 são maneiras ra¬ 
zoavelmente rápidas para se obter soluções simples para um problema de movimento. Uma vez 
que uma solução potencial é encontrada, é preciso avaliá-la quanto à sua qualidade. Existem 
muitos critérios que podem ser aplicados. Em capítulos posteriores, iremos explorar a análise 
desses mecanismos em detalhes. No entanto* ninguém quer perder muito tempo analisando, em 
pequenos detalhes, um projeto que por avaliações simples e rápidas mostra ser inadequado. 

Posições de ponto morto ou singularidades Um importante teste pode ser aplicado 
de acordo com os procedimentos de síntese descritos adiante. Você precisa verificar se o mecanismo 
pode, de fato, alcançar todas as posições definidas no projeto sem encontrar uma posição limitante. 
Os procedimentos de síntese de mecanismos normalmente só possibilitam a indicação para que a 
posição particular, especificada no proj eto, seja obtida. Eles não fornecem nada sobre o comporta¬ 
mento do mecanismo entre as posições. A Figura 3-la mostra um mecanismo não Grashof de qua¬ 
tro barras no seu limite de movimento, chamado de posições de ponto morto. As posições de ponto 
morto são determinadas pela colinearidade de dois elos móveis. CjDj e C 2 D 2 (linha cont ínua) são 
as posições de ponto morto alcançadas quando movidos pelo elo 2. e C 4 D 4 (linhas tracejadas) 
são as posições de ponto moito alcançadas quando movidos pelo elo 4. Um mecanismo de quatro 
barras triplo seguidor terá quatro posições, e um Grashof duplo seguidor duas dessas posições de 
ponto morto na qual o mecanismo assume uma configuração triangular. Quando em uma posição 
triangular (ponto morto), não será possível aplicarmos futuros movimentos de entrada na direção 
de um dos elos seguidores (tanto para o elo 2, das posições e C 2 D 2 , quanto para o elo 4, das 
posições GjDj e C^Z^). Um outro elo deve ser movido para sair da posição de ponto morto. 

Posições estacionárias Um mecanismo Grashof manivela seguidor de quatro 
barras assumirá também duas posições estacionárias, como mostrado na Figura 3-lb, quan¬ 
do o elo menor (manivela 0 2 C) estiver colinear com o acoplador CD (elo 3), ambos coli- 
nearmente estendidos (O 2 C 2 D 2 ) ou colinearmente sobrepostos (0 2 C]Dj). Ele não pode ser 
movido para trás a partir do seguidor O 4 D (elo 4) por meío dessas posições colineares (as 
quais então agem como pontos mortos), mas quando a manivela G 2 C (elo 2) é movida, o 




D 



N. 

V 


^4 

(o) Posições de ponto morto do mecanismo 
não Grashof triplo seguidor 




(to) Configuração estacionaria do mecanismo 
Grashof manivela seguidor 


FIGURA 3-1 


Posições limitantes do mecanismo. 
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Comporta iiaseira da Caçamba (do 1) 

caminhonete (elo 2) 


FIGURA 3-2 

Mecanismo deltoide com ponto morto usado para controlar o movimento da porta da caçamba 
de uma caminhonete. 


mecanismo sairá dessa posição estacionária porque é Grashof. Note que as posições esta¬ 
cionárias definem o limite do movimento do seguidor movido (elo 4), quando a sua velo¬ 
cidade angular vai a zero. Use o programa Fourbar (ver Apêndice A) para ler os arquivos 
FG3-01A.4br e F03-lb.4br e faça a animação desses exemplos. 

Depois de reduzir uma solução de um mecanismo duplo ou triplo seguidor a um proble¬ 
ma de mui tipo sições (gerador de movimento), você deve verificar a presença de singularidades 
entre as posições do seu projeto. Uma maneira fácil de se fazer isso é com um modelo do seu 
mecanismo. Uma ferramenta CAE como o programa FOURBAR ou Working Moáel também 
fará a verificação desse problema. É importante perceber que uma condição de ponto mono 
só é indesejável se ele impedir o seu mecanismo de chegar de uma posição desejada a uma 
outra. Em outras circunstâncias, o ponto morto é muito útil. Ele pode fornecer uma caracterís¬ 
tica de autotravamento quando o mecanismo é movido lígeiramente além da posição de ponto 
morto e contra um ponto de parada fixo. Então qualquer tentativa de reverter o movimento 
do mecanismo causa, simplesmente, uma compressão contra o ponto de parada. Ele deve ser 
manualmente tirado “além do centro”, da posição de ponto morto, antes de o mecanismo se 
mover. Você deve ter encontrado muitos exemplos dessa aplicação, como em mesa de jogo 
ou no mecanismo das pernas de uma tábua de passar roupa, em caçambas de pick-ups ou em 
mecanismos da porta da caçamba de caminhonetes. Um exemplo desse mecanismo com ponto 
morto é mostrado na Figura 3-2. Isso acontece por ser um caso especial do mecanismo Grashof 
na configuração deltoide (ver também a Figura 2-17d), o qual fornece uma posição de ponto 
morto travada quando aberto e dobra em seu topo quando fechado, para economizar espaço. 
Iremos analisar as condições de ponto morto em maiores detalhes em um capítulo posterior. 

Ângulo de transmissão Outro teste útil que pode ser rapidamente aplicado ao 
projeto de mecanismos para julgar a sua qualidade é a medição do ângulo de transmissão. 
Isso pode ser feito de maneira analítica, graficamente em uma prancheta, ou um modelo 
para uma aproximação mais grosseira. (Estenda os elos além do pivô para medir o ângulo.) O 
ângulo de transmissão p é mostrado na Figura 3-3a e é definido como o ângulo entre o elo 


* O ângulo de transmissão 
como definido por Alt J 2 ' 
tem aplicações limitadas. 
Ele só prevê a qualidade da 
transmissão de força ou 
torque se os elos de entrada 
e saída são pivotados a utn 
elo tenra. Se a força de saída 
ê tomada de um elo livre 
(acoplador), então o ângulo 
de transmissão mo tem valor 
nenhum. Outro expoente de 
mérito é chamado de índice 
de força na junta (IFJ ou do 
inglês JFI - joint force índex), 
e ê apresentado no Capítulo 
11, que discute a análise de 
forças em mecanismos. (Ver 
Seção 11.12.) O IFJ éútil 
para situações nas quais o 
elo de saída está flutuante, 
fornecendo o mesmo tipo de 
informação quando a saída 
è tirada de um elo girando 
em tomo do elo terra. No 
entanto, o IFJ requer uma 
completa análise de força 
do mecanismo, enquanto 
o ângulo de tratismissao é 
determinado unicamente a 
partir de uma geometria de 
mecanismo. 
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Elo 2 
(motor) 


(a) Ângulo de transmissão do mecanismo \i ( b } Forças estáticas em uma junta do mecanismo 



FIGURA 3-3 

Ângulo de transmissão no mecanismo de quatro barras. 


* Alt l 2 \ que definiu o 
ângulo de transmissão, 
recomendou manter o 
^mín > 40". Mas podemos 
argumentar que em altas 
velocidades o momento dos 
elementos motores c/ou a 
adição de um volante de 
inércia levará o mecanismo 
por meio de posições onde 
os ângulos de transmissão 
são pobres. O exemplo mais 
conmm c um mecanismo de 
biela-manivela (encontrado 
em motores de combustão 
interna), o qual apresenta 
duas vezes p - 0 por 
revolução. Também o 
ângulo de transmissão só é 
crítico em um mecanismo 
de quatro barras quando o 
seguidor é o elo de saída 
tio qual o carregamento 
se encontra. Se a carga 
de trabalho é levada pelo 
acoplador mais que pelo 
seguidor, então ângulos 
de transmissão mínimos 
menores que 40* podem 
ser viáveis. Um modo mais 
definitivo de qualificar a 
função dinâmica de um 
mecanismo é computando as 
variações cm seus torques 
motores requeridos. Torques 
motores e volantes de 
inércia estão relacionados 
no Capítulo 11. O índice 
de força na junta ÇCFJ) pode 
ser também calculado. (Ver 
observação da página 
anterior.) 


de saída e o acoplador * Ele é normalmente tomado como o valor absoluto do ângulo agudo 
do par de ângulos na intersecção dos dois elos e varia continuamente de um mínimo a um 
máximo valor, assim que o mecanismo vai até o extremo de seu movimento. É uma medida 
de qualidade de força e velocidade de transmissão da conexão. Note na Figura 3-2 que o 
mecanismo não pode ser movido de uma posição aberta como a mostrada, por qualquer 
força aplicada á caçamba, elo 2, já que o ângulo de transmissão entre os elos 3 e 4 é zero em 
tal posição. Porém, uma força é aplicada ao elo 4, já que o elo de entrada o movimentará. 
O ângulo de transmissão é agora entre os elos 3 e 2 e é 45°. 

A Figura 3-3b mostra o torque T 2 aplicado ao elo 2. Mesmo antes de qualquer movimento 
ocorrer, isso causa uma força colinear, estática F^ aplicada pelo elo 3 ao elo 4 no ponto D. As 
suas componentes radiais e tangenciais Ff A e Fj 4 estão decompostas respectivamente paralela 
e tangencialmente. O ideal seria que toda a força F 34 produzisse o torque de saída no elo 4. 
Todavia, só a componente tangencial cria o torque no elo 4. A componente radial F fornece 
somente tração ou compressão neste elo. Essa componente radial só aumenta o atrito e não con¬ 
tribui para o torque de saída. Por essa razão, o valor idea! para o ângulo de transmissão é 90°. 
Quando p é menor que 45°, a componente radial é maior que a componente tangencial. Muitos 
projetistas de máquinas tentam manter o ângulo de transmissão mínimo acima de 40° para 
promover uma movimentação suave e uma boa transmissão de forças. No entanto, se no seu 
projeto houver pequena ou nenhuma força ou torque externo aplicados ao elo 4, você pode ter 
a possibilidade de utilizar valores menores de p.* O ângulo de transmissão fornece um meio de 
julgar a qualidade de um mecanismo recentemente sintetizado. Se não for satisfatório, você pode 
iterar por meio do procedimento de síntese para melhorar o projeto. Iremos estudar ângulos em 
detalhes nos capítulos posteriores. 

3.4 SÍNTESE DIMENSIONAL 

Síntese dimensional de um mecanismo é a determinação das proporções (compri¬ 
mentos) dos elos necessários para se obter os movimentos desejados. Esta seção assume 
que, por meio de sínteses de tipo, você já determinou que um mecanismo é a solução mais 
apropriada para o problema. Existem muitas técnicas para realizar essa tarefa de síntese 
dimensional de um mecanismo de quatro barras. Os métodos mais simples e rápidos 
são gráficos. Estes trabalham bem para projetos com até três posições. Além desse nú- 
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mero, um método de síntese numérica e analítica, como descrito no Capítulo 5, usando 
computador, geralmente é necessário. Note que os princípios usados nessas técnicas de 
síntese gráfica são simplesmente os da geometria euclidiana. As regras para a bissecção de 
retas e ângulos, propriedades de paralelismo e perpendicularismo de retas, e definição de arcos 
etc. são o necessário para gerar esses mecanismos. Compasso, transferidor e régua são os 
únicos instrumentos necessários para síntese gráfica de mecanismos. Recorra a qualquer 
texto básico de geometria (Ensino Médio) se achar que seus conhecimentos em teoremas de 
geometria estão um pouco enferrujados. 


Síntese de duas posições 

Síntese de duas posições subdivide-se em duas categorias : saída no seguidor (rotação pura) 
e saída no acoplador (movimento complexo). Saída no seguidor é mais apropriada para situa¬ 
ções nos quais o mecanismo tipo Grashof manivela seguidor é desejado e ê, de fato, um caso 
trivial de geração de função na qual a função de saída gera duas posições angulares discretas 
do seguidor. Saída no acoplador é mais geral e é um caso simples de geração de movimento em 
que duas posições de uma reta no plano são definidas como a saída. Essa solução conduzirá, 
frequentemente, para um triplo seguidor. No entanto, o triplo seguidor de quatro barras pode ser 
movido pela adição de uma díadc (cadeia de duas barras), o que faz do resultado final um seis 
barras tipo Watt contendo uma sub cadeia Grashof de quatro barras. Iremos explorar agora a 
síntese de cada um desses tipos de solução para problemas de duas posições. 

(£% EXEMPLO 3-1 

Saída no seguidor - Duas posições com deslocamento anguíar (geração de função), 

Problema: Projetar um mecanismo Grashof manivela seguidor de quatro barras para fornecer 
45° dc rotação do seguidor com mesmo lempo de avanço c retomo, para uma velo¬ 
cidade dc entrada do motor constante. 

Solução: (Ver Figura 3-4.) 

1 Desenhe o elo de saída O^B nas duas posições extremas, B j e B 2 , em qualquer local conve¬ 
niente, com o ângulo de movimento 0 4 desejado sendo atendido. 

2 Desenhe a corda B 2 e estenda-a para as duas direções. 

3 Selecione um ponto conveniente 0 2 na reta B^B 2 estendida. 

4 Divida o segmento B^B 2 ao meio e desenhe uma circunferência de raio igual á metade de 
B ]i ?2 e centro em 0 2 . 

5 Identifique os pontos de interseção da circunferência com B^B 2 estendido, e Ã 2 . 

6 Meça o comprimento do acoplador como sendo A ^B j ou A 2 B 2 - 

7 Meça o tema (comprimento 1), elo manivela (comprimento 2) e elo seguidor (comprimento 4). 

8 Calcule a condição de Grashof para o mecanismo. Se não for satisfatória, refaça os passos 
de 3 a 8 com 0 2 mais afastado de 

9 Faça um modelo do mecanismo e cheque sua função e ângulos de transmissão. 

10 Você pode abrir o arquivo FQ3-04.4br no programa Fourbar (ver Apêndice A) para ver 
esse exemplo funcionando. 
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FIGURA 3-4 

Síntese de função para duas posições com saída no seguidor (sem retomo rápido). 


Note alguns detalhes nesse processo de síntese. Começamos com a saída final do me¬ 
canismo, pois foi o único aspecto definido no enunciado do problema. Tivemos de tomar 
muitas decisões arbitrárias e suposições para prosseguir, porque havia muito mais variáveis 
que “equações" fornecidas. Somos frequentemente forçados a fazer "escolhas livres” de um 
“ângulo ou comprimento conveniente”. Essas escolhas livres são na realidade definições de 
parâmetros de projeto. Uma escolha pobre levará a um projeto pobre. Assim, elas são modos 
de sínteses qualitativas e requerem processos iterativos, mesmo para esse exemplo simples. 
A primeira solução que você alcançar provavelmente não será satisfatória, e muitas tentativas 
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(iterações) devem ser pre sumidamente necessárias. Assim que você ganhar mais experiência 
em projetar soluções cinemáticas, seiá capaz de fazer escolhas melhores para esses parâmetros 
de projeto com menos iterações, O valor de fazer um modelo simples do seu projeto não 
pode ser desmerecido! Você vai adquirir uma melhor percepção da qualidade de seu projeto 
com o menor esforço fazendo, articulando e estudando o modelo. Essas observações gerais 
serão úteis para a maioria dos exemplos de sínteses de mecanismos apresentados. 

EXEMPLO 3-2 

Saída no seguidor - Duas posições com deslocamento complexo {geração de movimento), 

Problema: Projetar um mecanismo de quatro barras para mover o elo CD da posição C l D l para 
C 2 D 2- 

Solução: (Ver Figura 3-5.) 

1 Desenhe o elo CD nas duas posições desejadas, CjDj e C 2 D 2 , no plano, como mostrado. 

2 Desenhe as retas de construção de C\ a C 2 e de Z>j a D 2 . 

3 Bis seccione a reta C j C 2 e a reta D ^D 2 e estenda suas bissetrizes perpendicularmente até se 
interceptarem no ponto 0 4 . Esse ponto (intersecção) será o pulo de rotação. 

4 Selecione um raio conveniente e desenhe um arco perto do polo de rotação para intercep¬ 
tar ambas as retas 0 4 C { e 0 4 C 2 . Nomeie as intersecções de Bj e B 2 . 

5 Refaça os passos de 2 a 8 do Exemplo 3-1 para completar o mecanismo. 

6 Faça um modelo do mecanismo e articule-o para checar sua função e ângulos de trans¬ 
missão. 


Note que o Exemplo 3-2 se resume ao método do Exemplo 3-1, uma vez que o polo de 
rotação é encontrado. Assim, um elo representado por uma reta em um movimento complexo 
pode ser resumido a um simples problema de rotação pura e movido para quaisquer das duas 
posições no plano como um seguidor no mecanismo de quatro barras. O próximo exemplo 
move o mesmo elo por meio das mesmas duas posições como o acoplador de um mecanismo 
de quatro barras. 

EXEMPLO 3-3 

Saída no acoplador - Duas posições com deslocamento complexo (geração de movimento), 

Problema: Projetar um mecanismo de quatro barras para mover o elo CD mostrado da posição 
C 4 D { para Cf) 2 (com pivôs móveis em C c D). 

Solução: (Ver Figura 3-6.) 

1 Desenhe o elo CD nas duas posições desejadas, CjDj e CJ) 2 , no piano, como mostrado. 

2 Desenhe as retas de construção de Cj para C 2 e de D j para Z> 2 . 

3 Bisseccione a reta CfC 2 e aretaD|D 2 e estenda as bissetrizes perpendicularmente em dire¬ 
ções convenientes. O polo de rotação não será usado nessa solução. 
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(a) Encontrando o polo de rofaçao para o Exemplo 3-2 



(b) Construindo o mecanismo pelo método do Exemplo 3-1 

FIGURA 3-5 

Síntese de movimento de duas posições com saída no seguidor (sem retorno rápido). 


4 Selecione qualquer ponto conveniente em cada bissetriz como sendo os pivôs fixos 0 2 e0 4 , 
lespeeti vamente. 

5 Conecte 0 2 com e chame de elo 2. Conecte 0 4 com e chame de elo 4. 

6 A reta CjDj é o elo 3. A reta 0 2 0 4 é o elo 1. 

7 Cheque a condição de Grashof e repita os passos de 4 a 7, se não satisfeita a condição. Note 
que qualquer condição de Grashof é potencialmente aceitável nesse caso. 

8 Construa um modelo e confira sua função paia ter certeza de que ele vá da posição inicial à 
posição final sem encontrar posições límitantes (pontos mortos). 

9 Cheque os ângulos de transmissão. 
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Elo 4 

/ 



D 2 



(o) Síntese de duas posiçoes 


{£}) Mecanismo nao Grashof de quatro barras terminado 


FIGURA 3-á 

Síntese de movimento de duas posições com saída no acoplador. 


Abra o arquivo F03-05.4br no programa FOURBAR (ver Apêndice A) para ver o Exemplo 
3-3. Note que esse exemplo teve quase o mesmo enunciado do Exemplo 3-2, mas a solução 
é um pouco diferente. Assim, um elo pode também ser movido para quaisquer das duas posi¬ 
ções no plano como o acoplador de um mecanismo de quatro barras, mais que o seguidor. No 
entanto, para limitar seu movimento para as duas posições extremas, dois elos adicionais são 
necessários. Esses elos adicionais podem ser projetados pelo método mostrado no Exemplo 
3-4 ena Figura 3-7. 

EXEMPLO 3-4 

Adicionando uma díade (cadeia de duas barras) para controlar o movimento no Exemplo 3-3. 

Problema: Projetar uma díade para controlar e limitar os extremos do movimento do mecanismo 
do Exemplo 3-3 para as suas duas posições projetadas. 

Solução: (Ver Figura 3-7a.) 

1 Selecione um ponto conveniente no do 2 do mecanismo projetado no Exemplo 3-3. Note que 
a sua necessidade não está na reta C^Cj. Chame esse ponto de B^. 

2 Desenhe um arco com centro em O 2 através de para interceder na reta correspondente 
0^2 na segunda posição do elo 2. Chame esse ponto de B 2 . A corda B^B 2 nos ocorre com o 
mesmo problema do Exemplo 3-1. 

3 Execute os passos de 2 a 9 do Exemplo 3-1 para completar o mecanismo, exceto adicionando 
os elos 5 e 6 e o centro 0 6 a mais que os elos 2 e 3 e centro 0 2 . O elo 6 será a manivela 
motora. A sub cadeia de quatro barras das conexões 0 6 , Aj, B l3 0 2 deve ser um mecanismo 
Grashof manivela seguidor. 
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O, 



02 

(Jb) Mecanismo de quatro barras tipo Watt completa, 
com motor em 0 6 


(a) Adicionando uma díade motora a uma 
cadeia de quatro barras 


f 

1 

Manivela 


Elo 6 


(c) Uma tocalizaçào alternativa do díade motora 
com motor em O ò 


Elo 6 


3 

C ( 

El o 5 


FIGURA 3-7 

Acionando um mecanismo não Grashof com uma díade (sem retomo rápido). 
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Note que usamos a aproximação do Exemplo 3-1 para adicionar a díade a fim de servir 
como o estágio do motor para o nosso mecanismo de quatro banas existente. Isso resulta em 
um mecanismo de seis barras tipo Watt, cujo primeiro estágio é Grashof, como mostrado 
na Figura 3-7b. Assim, nós podemos movê-lo com um motor no elo ó. Note também que nós 
podemos localizar o motor centrado em O 6 em qualquer lugar do plano por uma escolha justi¬ 
ficada pelo ponto B] no elo 2. Se tivéssemos colocado B j abaixo do centro 0 2 , o motor estaria 
á direita dos elos 2, 3 e 4, como mostrado na Figura 3-7c. Temos uma infinidade de díades 
motoras possíveis que irão mover qualquer grupo de elos duplo seguidor. Abra os arquivos 
F03-07b. 6br no programa SlXBAR (ver Apêndice A) para ver o Exemplo 3-4 em movimento 
para essas duas soluções. 


Síntese de três posições com pivôs móveis especificados 

Síntese de três posições permite a definição de três posições de uma reta no plano e cria uma 
configuração de um mecanismo de quatro barras para mover a reta para cada uma das posições. Isso é 
um problema de geração de movimento. A técnica de síntese é uma extensão lógica do método usado 
no Exemplo 3-3 para síntese de duas posições com saída no acoplador. O mecanismo resultante pode 
ser de qualquer condição Grashof e normalmente irá requerer a adição de uma díade para controlar 
os seus limites de movimentos para as posições de interesse. Compasso, esquadro e régua são os úni¬ 
cos instrumentos necessários para esse método gráfico. 

EXEMPLO 3-5 

Mecanismo de três posições com saída no acoplador com deslocamento complexo (geração 
de movimento). 

Problema: Projetar um mecanismo de quatro barras para mover o elo CD, mostrado, da posição 
C l D 1 para C 2 D 2 e assim para a posição C 3 D 3 . Os pivôs móveis são C e D. Descubra 
a posição dos pivôs fixos. 

Solução: (Ver Figura 3-8.) 

1 Desenhe o elo CD nas suas três posições projetadas, C X D^ C 2 D 2 e C 3 Z> 3 , no plano, como 
mostrado. 

2 Desenhe as retas de construção do ponto Cj até C 2 e de C 2 até C 3 . 

3 Bisseccione a reta C { C 2 e a reta C 2 C 3 e estenda perpendícularmente até se intercederem. 
Chame o ponto de intersecção 0 2 . 

4 Repita os passos 2 e 3 para as retas D^D 2 e D 2 Dy Chame a intersecção de 0 4 . 

5 Conecte 0 2 com Cj e chame de elo 2. Conecte 0 4 com D! e chame de elo 4. 

6 A reta é o elo 3. A reta 0 2 0 4 é o elo 1. 

7 Cheque a condição de Grashof. Note que qualquer condição de Grashof é potencialmente 
aceitável nesse caso. 

8 Construa um modelo e cheque sua função para ter certeza de que ele vá da posição inicial 
à posição final sem encontrar uma posição limítante (ponto morto). 

9 Construa uma díade motora de acordo com o método do Exemplo 3-4 usando uma extensão 
do elo 3 para conectar com a díade. 
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(o) Método de construção 


(b) Mecanismo Groshof de quatro barras terminado 


FIGURA 3-8 

Síntese de movimento para três posições, 


Note que enquanto a solução para este caso normalmente é alcançável, ê possível que você 
não consiga mover continuamente o mecanismo de um ponto a outro sem desmontar e remon¬ 
tar os elos, a fim de fazê-los passar através de uma posição limitante. Isso será, obviamente, 
insatisfatório. Na solução particular apresentada na Figura 3-S, note que os elos 3 e 4 estão em 
ponto morto na posição um, e os elos 2 e 3 estão em ponto morto na posição três. Nesse caso, 
teremos de mover o elo 3 com uma díade motora, já que qualquer tentativa de mover o elo 2 
ou o elo 4 irá falhar nas posições de ponto morto. Nenhum valor de torque aplicado ao elo 2 na 
posição C/ moverá o elo 4 fora do ponto Dj, e colocar a entrada de movimento no elo 4 não 
moverá o elo 2 da posição C 3 . Abra o arquivo F03-08.4br no programa Füurbàr. (ver Apêndice 
A) para ver o Exemplo 3-5. 


Síntese de três posições com pivôs móveis alternativos 

Outro problema em potencial é a possibilidade de uma posição indesejável dos pivôs fixos 0 2 
tOj com respeito aos seus conjuntos de restrições. Por exemplo, se o pivô fixo para o projeto de um 
mecanismo de limpador de par abri sas termina no meio do parabrisas, talvez você queira reprojetar 
seu mecanismo. O Exemplo 3-6 mostra um caminho para obter uma configuração alternativa para 
o mesmo problema de movimento de três posições como o do Exemplo 3-5. E o método mostrado 
no Exemplo 3-8 permite a você especificar a localização dos pivôs em antecedência e assim achar 
as localizações dos pivôs móveis no elo 3 que são compatíveis com os pivôs fixos. 
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0ÊS EXEMPLO 3-6 

Saída no acoplador - síntese de três posições com deslocamento complexo - fixação 
alternativa dos pivôs móveis (geração de movimento). 

Problema ; Projetar um mecanismo dc quatro barras para mover o elo CD , mostrado, das posi¬ 
ções CjD| para C 2 D 2 c assim para C 3 Z> 3 . Use pivôs móveis diferentes dc CD. Descu¬ 
bra a localização dos pivôs fixos. 

Solução: (Ver Figura 3-9.) 

1 Desenhe o elo CD nas suas três posições, CjDj, C^> 2 e £ 3 ^ 3 * m plano* como feito no 
Exemplo 3-5. 

2 Defina novos pontos de fixação E j e que tenham uma relação fixa entre CjDj e 
sem o elo. Agora use E^Ft para definir as três posições do elo. 

3 Desenhe linhas de construção do ponto a E 2 e do ponto E 2 a E 3 . 

4 Bisseccione a reta E^E 2 e a reta E^Eg e estenda as suas bissetrizes perpendiculaimente até 
se encontrarem. Chame a intersecção de 0 2 . 

5 Repita os passos 2 e 3 para as retas F\F 2 e F 2 Fy Chame a intersecção de ü 4 . 

6 Conecte 0 2 com E { e chame de elo 2. Conecte 0 4 com F j e chame de elo 4. 

7 AretaíjFi é 0 elo 3. A reta 0 2 0 4 é o elo 1. 

8 Verifique a condição de Grashof. Note que qualquer condição de Grashof é potencialmen¬ 
te aceitável nesse caso. 

9 Construa um modelo e cheque suas funcionalidades, para ter certeza de que ele pode 
chegar da posição inicial á posição final sem encontrar qualquer posição limitante 
(ponto morto). Em caso negativo, mude a localização dos pontos E e F e repita os 
passos de 3 a 9. 

10 Construa uma díade motora atuante no elo 2 de acordo com 0 método do Exemplo 3-4. 


Note que a troca dos pontos alternativos no elo 3 de CD até EF resultou em uma troca de 
localizações dos pivôs fixos 0 2 e 0 4 . Assim, eles talvez estejam em locais mais favoráveis em 
comparação aos locais em que estavam no Exemplo 3-5. É importante entender que quaisquer 
dois pontos no elo 3, como E e F, podem servir para definir por completo que 0 elo é um corpo 
rígido e que há infinitos conjuntos de pontos para escolhermos. Enquanto os pontos C e D 
têm algumas posições particulares no plano que é definido pelo funcionamento do mecanismo, 
os pontos E e F podem estar em qualquer lugar no elo 3, criando assim uma infinidade de 
soluções para esse problema. 

A solução mostrada na Figura 3-9 é diferente da solução da Figura 3-8 em diversos aspectos. 
Ela previne as posições de ponto morto e assim 0 mecanismo pode ser movido por uma díade 
atuando em um dos seguidores, como mostrado na Figura 3 -9c, e os ângulos de transmissão são 
melhores. No entanto, as posições de ponto morto da Figura 3-8 podem, na verdade, ser impor¬ 
tantes se uma característica de autotravamento for desejável. Repare que ambas as soluções são 
para o mesmo problema f e a solução encontrada na Figura 3-8 é somente um caso especial da 
solução da Figura 3-9. Ambas as soluções podem ser úteis. A reta CD move-se pelas mesmas três 
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(a) Fixação de pontos alternados 



(c) Mecanismo de seis barras tipo Watt completo 
com motor no ponto O ò 


FIGURA 3-9 

Síntese de três posições com pivôs móveis alternados. 
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posições em ambos os projetos. Existem infinitas outras soluções paia esse problema esperando 
para serem encontradas. Abra o arquivo F03-O9c.6br no programa SlXBAR (ver Apêndice A) para 
ver o Exemplo 3-6. 


Síntese de três posições com pivôs fixos especificados 

Embora alguém possa encontrar uma solução aceitável paTa o problema de três po¬ 
sições por meio dos métodos descritos nos dois exemplos precedentes, pode-se constatar 
que o projetista terá um pequeno controle direto em cima da localização dos pivôs fixos, 
já que eles são um dos resultados do processo de síntese. É comum para o projetista ter 
algumas limitações quanto às localizações aceitáveis dos pivôs fixos, visto que eles são 
limitados por locais onde o plano terra é acessível. É preferível se pudermos definir a 
localização dos pivôs fixos, bem como as três posições dos elos moveis, e assim sintetizar 
a fixação dos pontos apropriados, E tF, para o elo móvel a fim de satisfazer essas limita¬ 
ções mais realistas. O princípio da inversão pode se aplicado nesse problema. Os exem¬ 
plos 3-5 e 3-6 mostraram como achar os requeridos pivôs fixos para tais localizações. O 
primeiro passo é achar as três posições do plano terra que correspondem às três posições do 
acoplador desejadas. Isso è feito invertendo-se o mecanismo, * como mostrado na Figura 
3-10 e no Exemplo 3-7. 

&E EXEMPLO 3-7 

Síntese de três posições com pivôs fixos especificados - Invertendo o problema de síntese de 
movimento de três posições. 

Problema: Inverter um mecanismo de quatro barras que mova o elo CD mostrado da posição 
C|í> 1 para C 2 D 2 e assim para a posição C 3 D 3 . Use os pivôs fixos cspcciíicados 0 2 c 

o 4 . 

Solução: Primeiro encontre as posições invertidas do elo terra correspondentes âs três posições 

especificadas do acoplador. 

1 Desenhe o elo CD nas três posições desejadas, C 2 D 2 e no plano, como feito 
no Exemplo 3-5 e como mostrado na Figura 3-10a. 

2 Desenhe o elo terra 0 2 0 4 na posição desejada no plano em relação á primeira posição do 
acoplador CjDj como mostrado na Figura 3-10a. 

3 Desenhe arcos de construção de C 2 a 0 2 e de D 2 a 0 2 cujo raio define os lados do triângulo 
C 2 0 2 D 2 . Isso define a relação do pivô fixo 0 2 com a reta do acoplador CD na segunda 
posição do acoplador, como mostrado na Figura 3-1 Oh. 

4 Desenhe arcos de construção de C 2 a 0 4 e de D 2 a 0 4 para definir o triângulo C 2 0 4 D 2 . 
Isso define a relação do pivô fixo 0 4 com a reta do acoplador CD na segunda posição do 
acoplador, como mostrado na Figura 3-10b. 

5 Agora, transfira essa relação de volta à primeira posição do acoplador CjDj de tal 
forma que a posição do plano terra 0 2 '0 4 mantenha a mesma relação para CjDj que 
0 2 0 4 mantinha para a segunda posição do acoplador C 2 D 2 . Na verdade, você está des¬ 
lizando C 2 ao longo da linha pontilhada C 2 -C i &D 2 ao longo da li nha pontilhada!^-D^ 


* Esse método e exemplo 
foram fornecidos pelo 
Sr. Homer D. Eckhardt, 
Engenheiro Consultor, 
Lincoln, MA. 
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Di D, 




(d) Problema de acoplador com três 

posições originais com pivôs especificados 


(b) Posição do plano terra relativo ã 
segunda posição do acoplador 



(■ c ) Transferindo a posição do segundo plano 

terra para o local referente na primeira posição 


Dl 



( e ) Transferindo a posição do terceiro plano terra 
para o local referente na primeira posição 


(d) Posição do plano terra relativo â terceira 
posição do acoplador 


Dl 



(0 As três posições invertidas do plano terra 

correspondentes à posição original do acoplador 


FIGURA 3-10 

Invertendo o problema de síntese de movimento de três posições. 
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Fazendo isso, fingimos que o plano terra foi movido de 0 2 0 4 para ü 2 0 4 em vez do 
acoplador movido de C^Dj para C 2 D 2 . Nós invertemos o problema. 

6 Repita o processo para a terceira posição do acoplador como mostrado na Figura 3-10d 
e transfira a terceira posição relativa do elo terra para a primeira posição, ou referência, 
como mostrado na Figura 3-10e. 

7 As três posições invertidas do plano teria que correspondem às três posições desejadas do 
acoplador são chamadas de 0 2 00 2 0 4 e 0 2 'O 4 \ e foram também renomeadas E^Fp 
E 2 F 2 e E^Fp como mostrado na Figura 3-lOf. Isso corresponde às três posições do acopla¬ 
dor mostradas na Figura 3-lOa. Note que as três retas originais C^Dp C 2 p 2 e não são 
mais necessárias para a síntese do mecanismo. 


Podemos usar essas três retas novas, E^Fp E 2 F 2 e E 2 F 2 , para achar os pontos de fixação 
GH (pivôs móveis) no elo 3, que irão fornecer os pivôs fixos desejáveis 0 2 e 0 4 para serem 
usados para as três posições de saída especificadas. Na verdade, iremos considerar agora o 
elo terra 0 2 0 4 sendo um acoplador movendo-se através do inverso das três posições originais, 
achar os “pivôs terra” GH necessários para tal movimento invertido e colocá-los no acopla¬ 
dor real. O processo de inversão feito no Exemplo 3-7 e na Figura 3-10 trocou os furos do 
acoplador e do plano terra. A tarefa restante é idêntica para a feita no Exemplo 5-5 e na Figura 
3-8.0 resultado da síntese, assim, deve ser redefinido para obter a solução. 

EXEMPLO 3-ô 

Achando os pivôs móveis para três posições e pivôs fixos especificados, 

Problema: Projetar um mecanismo de quatro barras para mover o elo CD mostrado da posição 
C l D 1 para C 2 D 2 e assim para C 3 D 3 . Use os pivôs fixos definidos 0 2 e 0 4 . Ache a 
posição do pivô móvel requerida no acoplador por inversão. 

Solução: Usando as posições invertidas do elo terra, EyFp E 2 F 2 e £ 3 F 3 , achadas no Exemplo 

3-7, encontre os pivôs fixos para o movimento invertido e então refaça o mecanismo 
resultante para criar os pivôs móveis para as três posições do acoplador CD , que usa 
os pivôs fixos selecionados 0 2 e 0 4 , eomo mostrado na Figura 3-1 Oa (ver também a 
Figura 3-11). 

1 Comece com as três posições invertidas no plano como mostrado nas figuras 3-1 Of 
e 3-1 la. As retas E\Fp E 2 F 2 e E 2 F 2 definem as três posições do elo invertido a ser 
movido, 

2 Desenhe retas de construção partindo do ponto E\ para E 2 e do ponto E 2 para E 2 . 

3 Bis seccione a reta E^E 2 e a reta E e estenda as suas bissetrizes perpendiculaimente até 
se intercederem. Chame a intersecção de G. 

4 Repita os passos 2 a 3 para as retas F^F 2 e F 2 Fy Chame a intersecção de H. 

5 Conecte G com E j e chame de elo 2. Conecte H com F| e chame de elo 4. (Ver Figura 
3-llb.) 

6 Nesse mecanismo invertido, a reta é o acoplador, elo 3. A reta GH ê o elo “terra” 1. 
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(o) Construindo para achar os pivôs "fixos" Ge H 


(b) A inversão correta do mecanismo desejado 




G 


0 4 




'/////, 


,W\\V 




(c) Reinvertenda para obter o resultado 


(d) Reposicionando a reta CD no elo 3 



(e) As três posições (elo 4 acionando SAH) 




! 

h 2 


FIGURA 3-11 


Construindo o mecanismo para três posições com pivôs f xos especificados, por inversão, 
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7 Devemos, agora, reinverter o mecanismo para retornar ao arranjo original. A reta E^F j é 
o elo terra 0 2 0 4 , e GH é realmente o acoplador. A Figura 3-1 lc mostra a reínversão do 
mecanismo em cujos pontos G e H são agora os pivôs móveis no acoplador e£jFj resumiu 
sua identidade real como elo terra 0 2 0^. (Ver Figura 3-lOe.) 

8 A Figura 3-i ld reintroduz a reta original CjD j na sua relação correta com a reta 0 2 0 4 na 
posição inicial, como mostrado no enunciado do problema original na Figura 3- 10a. Isso 
forma o plano do acoplador requerido e define a mínima forma do elo 3. 

9 Os ângulos do movimento, requeridos para atingir as segunda e terceira posições da reta 

CD mostrada na Figura 3-1 le, são os mesmos definidos na Figura 3-llb para o mecanis¬ 
mo invertido. O ângulo F^HF 2 na Figura 3-1 lb é o mesmo que o ângulo H^O A H 2 na Figura 
3-11e,e F^HF^ é o mesmo que o ângulo O traj eto angular do elo 2 retem a mesma 

relação entre a figuras 3-1 lb e 3-11 e. O movimento angular dos elos 2 e 4 são os mesmos 
definidos para ambas as inversões como os trajetos do elo são relativos um ao outro. 

10 Comprove a condição de Grashof. Note que qualquer condição de Grashof é potencial¬ 
mente aceitável nesse caso, já que o mecanismo tem mobilidade por meio das três posi¬ 
ções. Essa solução é um mecanismo não Grashof. 

11 Construa um modelo e confira sua funcionalidade para ter certeza de que ele pode ir da 
posição inicial até a posição final sem encontrar uma posição limitante (ponto morto). 
Nesse casos, os elos 3 e 4 alcançam uma posição de ponto morto entre os pontos H x e H 2 . 
Isso significa que o mecanismo não pode ser dirigido pelo elo 2, já que ele atenderá a 
uma posição de ponto morto. Ele deve ser acionado pelo elo 4. 


Ao inverter o problema original, nós o reduzimos a uma forma mais tratável, que permite 
uma solução direta pelo método geral de síntese de três posições dos exemplos 3-5 e 3-6. 


Síntese de posição para mais de três posições 

Deve ser óbvio que quanto mais limitações nós impusermos a esses problemas de síntese, 
mais complicadas irão se tomar as tarefas de achar a solução. Quando definimos mais de três 
posições do elo de saída, a dificuldade aumenta substancialmente. 

Síntese de quatro posições não são permitidas soluções gráficas manuais, porém 
Hallí^ apresenta um modo de resolvê-las. Provavelmente o melhor modo é o usado por San¬ 
dor, Erdman^ 4 ] e outros, o qual é um método de síntese quantitativa e requer um computador 
para executá-lo. Resumidamente, uma série de equações vetoriais são escritas para representar 
as quatro posições desejadas de todo o mecanismo. Elas então são resolvidas depois de algumas 
escolhas livres de vários valores feitas pelo projetista. O programa de computador LlNCAGES 
(ver Apêndice A)/ 1 ! de Erdman et al., e o programa Kinsyn (ver Apêndice A),^ de Kaufman, 
fornecem meios baseados em gráficos computacionais convenientes e amigáveis para fazer as 
escolhas necessárias de projeto, a fim de resolver o problema de quatro posições. (Ver Capítulo 
5 para discussões adicionais.) 


3.5 MECANISMOS DE RETORNO RÁPIDO 

Muitas aplicações de projetos de máquinas necessitam de uma diferença de módulos de ve¬ 
locidades entre seu movimento de “avanço” e de "retomo". Tipicamente, algum trabalho externo 
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está sendo feito pelo mecanismo no movimento de avanço, e o movimento de retorno precisa 
ser realizado o mais rápido possível* para que o máximo de tempo esteja disponível para o 
trabalho do movimento. Muitos arranjos de mecanismos fornecerão essa característica. O úni¬ 
co problema è sintetizar o correto. 


Mecanismos de quatro barras com retorno rápido 

O mecanismo sintetizado no Exemplo 3-1 ê talvez o exemplo mais simples de um proble¬ 
ma de projeto de mecanismo de quatro barras (ver Figura 3-4 e arquivo do programa Fourbar 
[ver Apêndice A] FQ3-G4.4br). É um manivela seguidor que fornece duas posições do seguidor 
com tempo igual para os movimentos de avanço e retomo. Isso é chamado de mecanismo sem 
retorno rápido , e é um caso especial de um caso mais geral de retorno rápido. A razão para 
seu estado de retomo não rápido é o posicionamento do centro da manivela 0 2 na corda B 
estendida. Isso resulta em ângulos iguais a 180°, sendo o mecanismo varrido pela manivela 
assim que dirige o seguidor de um extremo (posição de ponto morto) para outro. Se a mani¬ 
vela é rotacionada por uma velocidade angular constante, devido ao giro do motor, então cada 
vairedura de 180°, avanço e retomo, terá o mesmo intervalo de tempo. Tente isso com o seu 
modelo do Exemplo 3-1 rotacionando a manivela com uma velocidade uniforme e observando 
o movimento do seguidor e sua velocidade. 

Se o centro da manivela 0 2 está localizado fora da corda B ] B 1 estendida, como mostrado 
na Figura 3-lb e na Figura 3-12, então ângulos diferentes serão varridos pela manivela entre a 
posição de ponto morto (definida como a colinearidade entre a manivela e o acoplador). Ân¬ 
gulos diferentes fornecerão tempos diferentes, quando a manivela rotacionar com velocidade 
constante. Esses ângulos são chamados de a e p na Figura 3-12. Sua relação o/p è chamada 
de ralação de tempo (T R ) e define o grau do retomo rápido do mecanismo. Note que o termo 
retorno rápido é arbitrariamente usado para descrever esse tipo de mecanismo. Se a manivela 
é rotacionada no sentido oposto, será um mecanismo de avanço rápido. Dado um mecanismo 
completo, é uma tarefa trivial estimar a relação de tempo medindo-se ou calculando-se os 
ângulos a e p. É uma tarefa mais difícil projetar o mecanismo para uma relação de tempo 
escolhida. Hall^ fornece um método gráfico para sintetizar um mecanismo Grashof de quatro 
barras com retomo rápido. Para fazê-lo, necessitamos computar os valores de a e p que irão 
fornecer a relação de tempo especificada. Podemos escrever duas equações que envolvem a 
e p e resolvê-las simultaneamente: 



a+ p = 36Ü 


Também devemos definir um ângulo de construção, 


(3.1) 


5 = |180-ot| = jl80~p| (3.2) 

o qual será usado para sintetizar o mecanismo. 

i&l EXEMPLO 3-9 

Mecanismo manivela seguidor de quatro barras com retorno rápido para uma rotação de 
tempo especificada. 

Problema: Reprojctar o Exemplo 3-1 para fomeeer uma relação de tempo de 1:1,25 com movi¬ 
mento dc saída do seguidor dc 45°. 
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(a) Construção de um mecanismo 

manivela seguidor com retorno rápido 



(b) O mecanismo pronto em suas 
duas posições de ponto morto 


FIGURA 3-12 

Mecanismo Grashof manivela seguidor de quatro barras com retorno rápido. 


Solução: (Ver Figura 3-12.) 

1 Desenhe o elo de saída O^B nas duas posições extremas, em qualquer Local conveniente, 
de forma que o ângulo de movimento desejado, 0 4 , seja formado. 

2 Calcule a, p, e S usando as equações 3.1 e 3.2. Nesse exemplo, a = 160°, p = 200° e 
6 = 20 °. 

3 Desenhe uma linha de construção passando pelo ponto B t em qualquer ângulo conve¬ 
niente. 

4 Desenhe uma linha de construção passando pelo ponto B 2 com ângulo 6 em relação â 
primeira linha. 

5 Chame a intersecção das duas linhas de construção de 0 2 . 

6 Agora, a linha 0 2 0 4 define o elo terra. 

7 Calcule os comprimentos da manivela e do acoplador medindo 0 2 B^ e 0 2 B 2 simultanea¬ 
mente: 


Acoplador + manivela = 0 2 B j 
Acoplador - mani vela = 0 2 B 2 

ou você pode construir o comprimento da manivela traçando um arco centrado em Oj de 
até passar a extensão da linha 0 2 B 2 . Chame essa intersecção de B j\ A linha 
tem o dobro do comprimento da manivela. Encontre a metade desse segmento para medir 
o comprimento da manivela. 
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8 Calcule a condição de Grashof. Se não for Grashof, repita os passos de 3 a 8 com ü 2 mais 
distante de O 

9 Construa um modelo do mecanismo e articule-o para verificar seu funcionamento. 

10 Verifique os ângulos de transmissão. 


Esse método funciona bem para relações de tempo de até 1:1,5. Acima desse valor, os 
ângulos de transmissão se tomam ruins, e um mecanismo mais complexo é necessário. Abra 
o arquivo F03- 12.4br com o programa FOURBAR (ver Apêndice A) para ver o Exemplo 3-9. 


Mecanismo de seis barras com retorno rápido 

Relações de tempo maiores, até 1:2, podem ser obtidas projetando-se um mecanismo de 
seis barras. A estratégia é projetar um mecanismo de quatro barras com elo de arrasto que pos¬ 
sui a relação de tempo desejada entre a manivela motora e a manivela movida ou “arrastada” 
e, então, adicionar um estágio de saída de duas barras (uma díade), movido pela manivela 
arrastada. Essa díade pode ser disposta para ter um seguidor ou um cursor deslizante como 
elo de saída. Primeiro o mecanismo com elo de arraste será sintetizado, e depois a díade 
será adicionada. 

tXü EXEMPLO 3-10 

Mecanismo de seis barras com elo de arraste tipo retorno rápido e relação de tempo 
especificada. 

Problema: Fomcça uma relação dc tempo dc 1:1,4 com 90° dc movimento do seguidor 
Solução: (Ver Figura 3-13.) 

1 Calcule ae p usando a Equação 3.1. Nesse exemplo, ot= 150° e (3 = 210°. 

2 Desenhe uma linha de centro XX em qualquer local conveniente. 

3 Escolha um local para o pivô da manivela 0 2 na linha XX e desenhe um eixo YY perpendi¬ 
cular a XX passando por 0 2 . 

4 Desenhe um círculo de raio conveniente 0^4.^ e centro em 0 2 . 

5 Esboce o ângulo a com centro em 0 2 , simétrico em relação ao primeiro quadrante. 

6 Chame de pontos A l e Â 2 os pontos de interseeção das linhas que formam o ângulo a com 
o círculo de raio ■ 

7 Ajuste o compasso para um raio A C conveniente que seja grande o bastante para cortar XX 
dos dois lados de 0 2 tanto com centro em A x quanto em Á 2 . 

8 A linha O^ j é a manivela motora, elo 2, e a linha A l C 1 é o acoplador, elo 3. 

9 A d istânc i a C l é o dobr o d o comprimento da mani vel a arrastada .Encontre o p onto méd i o 

para localizar o pivô fixo O 4 . 

10 Agora, a linha 0 2 0 4 define o do terra. A linha 0 4 C ] ê a manivela arrastada, elo 4. 

11 Calcule a condição de Grashof. Se não for Grashof, repita os passos 7-11 com um raio 
maís curto no passo 7. 
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90° 



(a) Mecanismo de seis barras com elo de arroste tipo retorno rápido e saída no seguidor 



(b) Mecanismo de seis barras tipo elo de arraste cam retorno rápido e 
saída na cursor deslizante 


FIGURA 3-13 


Sintetizando um mecanismo de seis barras com elo de arraste tipo retorno rápido. 
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12 Inverta o método do Exemplo 3-1 para criar a díade de saída usando XX como a corda e 

O^C | como a manivela motora. Os pontos e B 2 estarão sobre a linha XX e serâo espa¬ 

çados da distância Cj C 2 . 0 pívô 0 6 estará na perpendicular da bissetriz de B ]5 2 com uma 
distância da linha XX que gere o ângulo de oscilação especificado. 

13 Verifique os ângulos de transmissão. 


Esse mecanismo fornece um retomo rápido quando um motor de velocidade constante for 
conectado ao elo 4 (que está arrastando a díade de saída) pelos primeiros 180°, da posição 
Cj para C 2 . Então, enquanto o elo 2 completa 0 ciclo através dos p graus, 0 estágio de saída 
irá completar outros 180° de C 2 até Cj. Como o ângulo p é maior que a, o período de avanço 
demora mais. Note que 0 trecho da corda da díade de saída mede o dobro do comprimento 
C,C 2 . Isso independe do deslocamento angular do elo de saída que pode ser ajustado ao mo¬ 
ver o pivô para mais perto ou para mais longe da linha XX. 

O ângulo de transmissão na junta que conecta os elos 5 e 6 será otimizado se 0 pivô fixo, 
for posicionado na bissetriz da corda B^B 2 , como mostrado na Figura 3-13a. Se uma saída 
deslizante for desejada, o cursor (elo 6) será posicionado na linha XX e irá oscilar entre B { e 
B 2 , como mostrado na Figura 3-13b. O tamanho escolhido arbitrariamente desse e de outros 
mecanismos pode ser ampliado ou reduzido, simplesmente multiplicando os comprimentos de 
todos os elos por um mesmo fator de escala. Dessa forma, um projeto feito com um tamanho 
arbitrário poderá caber em qualquer pacote. Abra 0 arquivo FÜ3-13a.óbr com o programa 
Sixbar (ver Apêndice A) para ver o Exemplo 3-10 em ação. 

Mecanismo manivela formador com retorno rápido Um mecanismo comu- 
mente utilizado, capaz de grandes relações de tempo, è mostrado na Figura 3-14.* Ele frequen¬ 
temente é usado em máquinas limadoras de metal para fornecer um período de corte lento 
e um período de retomo rápido quando a máquina não está realizando trabalho. Essa é a 



FIGURA 3-14 


Mecanismo manivela formador com retorno rápido, 



















SÍNTESE GRÁFICA DE MECANISMOS 


139 


inversão 2 do mecanismo biela-manivela como mostrado na Figura 2-13b. Esse mecanismo é 
muito fácil de sintetizar* simplesmente movendo o pivô do seguidor 4 na direção da linha de 
centro 0 2 0 4 enquanto se mantem as duas posições extremas do elo 4 tangentes ao círculo da 
manivela, até atingir a relação de tempo desejada (a i p). Note que o deslocamento angular do 
elo 4 é definido da mesma forma. O elo 2 é a entrada e o elo 6 é a saída. 

Dependendo dos comprimentos relativos dos elos* esse mecanismo é conhecido como 
mecanismo Whitwort ou manivela formador. Se o elo terra for o mais curto, então ele irá 
se comportar como um mecanismo dupla manivela* ou mecanismo Whitworth, com ambos 
os elos pivotados realizando revoluções completas como mostrado na Figura 2-13b. Se a 
manivela motora for o elo mais curto, então ele irá se comportar como um mecanismo ma¬ 
nivela seguidor, ou mecanismo manivela formador , como mostrado na Figura 3-14. Eles são 
a mesma inversão* uma vez que o cursor deslizante está em um movimento complexo nos 
dois casos. 


3.6 CURVAS DE ACOPLADOR 

Um acoplador é o elo mais interessante em qualquer mecanismo. Ele tem movimento 
complexo; dessa forma, os pontos no acoplador podem ter trajetórias de alta ordem.* Em gemi* 
quanto mais elos, maior será o grau da curva gerada* onde grau significa a maior potência 
de qualquer termo de sua equação . Uma curva (função) pode ter até tantas intersecções (raí¬ 
zes) com qualquer reta quanto com o grau da função. O mecanismo biela-manivela de quatro 
barras tem, em geral* curvas de acoplador de quarto grau; o mecanismo de quatro barras com 
junta pinada , até sexto grau.** O mecanismo engrenado de cinco barras, de seis barras* e mon¬ 
tagens mais complicadas terão curvas de maior ordem. Wunderlicht 7 ] derivou uma expressão 
para o maior grau m possível para uma curva de acoplador de um mecanismo de n elos co¬ 
nectado apenas com juntas pinadas: 


m = 2 ■ 3 í^ 2 " 1 ) (3.3) 

Isso fornece* respectivamente, graus 6, 18 e 54 para curvas de acoplador de mecanismos 
de quatro, seis e oito barras. Pontos específicos em seus acopladores podem ter curvas de¬ 
generadas de menor grau como* por exemplo, as juntas pinadas entre qualquer manivela ou 
seguidor e o acoplador que descrevem curvas de segundo grau (círculos). O mecanismo de 
quatro barras paralelogramo tem curvas de acoplador degeneradas, todas as quais são círculos. 

Todos os mecanismos que possuem um ou mais elos acopladores ‘^flutuantes” vão gemr 
curvas de acoplador. É interessante notar que essas serão curvas fechadas mesmo para meca¬ 
nismos não Grashof. O acoplador (ou qualquer outro elo) pode ser estendido mfínitamente no 
plano. A Figura 3-15 mostra um mecanismo de quatro barras com a curva de acoplador. Note 
que esses pontos podem estar em qualquer lugar no acoplador, inclusive ao longo da linha AB. 
Há, é claro, uma infinidade de pontos no acoplador, cada qual gera uma curva diferente. 

Curvas de acoplador podem ser usadas para gerar trajetórias bastante úteis em proble¬ 
mas de projeto de máquinas. Elas são capazes de aproximar linhas retas e grandes arcos 
circulares com centros remotos. Reconheça que a curva de acoplador é uma solução para o 
problema de geração de trajetória descrito na Seção 3.2. Ela não é por si só uma solução para 
o problema de geração do movimento* uma vez que o comportamento ou a orientação de uma 
linha no acoplador não pode ser prevista pela informação contida na trajetória. Apesar disso* 
ela é um dispositivo muito útil e pode ser convertida para um gerador de movimento paralelo 
adicionando-se dois elos como descrito na pTóxima seção. Como podemos ver* movimentos 
de linha reta aproximados, movimentos com tempo de espera, e sinfonias mais complicadas 


* Em 1876, Kempel 7il l 
provou sua teoria de que 
um mecanismo apenas 
com juntas de revolução 
(pinadas) c prismáticas 
(cursores deslizantes) 
pode ser encontrado, de tal 
forma que trace qualquer 
curva algébrica de qualquer 
ordem ou complexidade, 
Mas o mecanismo para 
uma curva particular pode 
ser complexo demais, 
incapaz de percorrer a 
curva sem passar por um 
ponto morto, c pode ainda 
precisar ser desmontado e 
remontado para alcançar 
todos os pontos da curva. 
Ver a discussão de defeitos 
de circuito e ramo na 
Seção 4.12. Apesar disso, 
essa teoria aponta para o 
potencial de interesse dos 
movimentos de acoplador. 


** Nota: A equação 
algébrica da curva do 
acoplador é algumas vezes 
referida como “Tricircular 
sèxlupla”, em referência, 
respectivamente, ao 
seu sexto grau c ã 
circularidade de 3 (esta 
possui 3 laços). Ver o 
Capitulo 5 para obter esta 
equação. 
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(d) Falsa elipse 




(c) Banana 



(d) Crescente 



<e) Simples retilíneo 



(0 Duplo retilínea 

FIGURA 3-16 parte 1 

Um “catálogo 
indicativo" de 
formas de curvas de 
acoplador. 



Acoplador 


Elo 3 


Elo 4 


Elo 2 


FIGURA 3-15 

Acoplador de mecanismo de quatro barras estendido para incluir um grande número do 
pontos de acoplador. 


de movimentos temporizados estão disponíveis mesmo para simples mecanismos de quatro 
barras e sua infinita variedade de curvas de movimento muitas vezes surpreendentes. 

Curvas de acoplador de quatro barras apresentam uma variedade de formas que são 
grosseiramente categorizadas como mostrado na Figura 3-16. Há um intervalo infinito de 
variações entre essas formas genéricas. Características interessantes de algumas curvas de 
acopladores são o cúspide e o nó de cruzamento. Um cúspide ê um ponto extremo da curva 
que tem a propriedade útil de velocidade instantânea zero. Note que a aceleração no cúspide 
não è zero. O exemplo mais simples de uma curva com cúspide é a curva cicloidal que é ge¬ 
rada por um ponto na borda de uma roda girando em uma superfície plana. Quando o ponto 
toca a superfície, ele tem a mesma velocidade (zero) que todos os pontos estacionários da 
superfície, supondo que role sem deslizamento entre os elementos. Qualquer coisa fixada em 
um ponto de cúspide vai parar suavemente ao longo de uma trajetória e, então, acelerar suave¬ 
mente para longe desse ponto em uma outra trajetória. A propriedade de velocidade zero de um 
cúspide tem valor em aplicações como processo de transporte, estampagem, e alimentação. 
Um nó de cruzamento ê um ponto duplo que ocorre quando a curva de acoplador cruza a si 
mesma criando vários loops. As duas inclinações (tangentes) de um cruzamento dão ao ponto 
duas velocidades diferentes, nenhuma das quais é zero em contraste ao cúspide. Em geral, uma 
curva de mecanismo de quatro barras pode ter até três pontos duplos reais,* que podem ser uma 
combinação üe cúspides e nós de cruzamentos, como podem ser vistos na Figura 3-16. 

O Atlas Hrones e Nelson (H&N) de curvas de acopladores de quatro barras^ é urna referência 
útil, que pode dar ao projetista um ponto de partida para projeto e análise. Ele contém cerca de 
7000 curvas de acoplador e define a geometria de um mecanismo para cada um dos mecanismos 
manivela seguidor Grashof. A Figura 3- 17a* reproduz uma página desse livro. 


* Na verdade, a curva de acoplador de quatro barras tem nove pontos duplos* dos quais seis normalmente são imaginários. Entretanto, Ficliter e 
IIuiitl 8b l apontaram algumas configurações únicas de mecanismos de quatro barras (ou seja, paralelogramos losangos e aqueles com configuração 
próxima) que podem ter até seis pontos duplos reais que eles denotam como trés pontos duplos reais “próprios” e três “impróprios”. Para casos não 
especiais de mecanismos de quatro barras Grashof com ângulos de transmissão mínimos aceitáveis para aplicações de engenharia, apenas os três 
pontos duplos reais '‘próprios” aparecerão. 
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O atlas H&N é logicamente arranjado, com todos os mecanismos de banas definidos pelas 
suas razões de elos, baseados em uma unidade de comprimento de manivela. O acoplador é mostra¬ 
do como uma matriz de 50 pontos acopladores para cada mecanismo geométrico de barras, arran¬ 
jados dez por página. Portanto, cada mecanismo geométrico de barras ocupa cinco páginas. Cada 
página contém uma “chave” esquemática no canto superior direito que define as razões dos elos. 

A Figura 3-17b mostra um mecanismo de banas “adaptado” desenhado no topo da página 
do atlas H&N para ilustrar sua relação com a informação do material. Os círculos duplos na 
Figura 3-17a definem os pivôs fixos. A manivela é sempre de comprimento unitário. As razões 
dos outros comprimentos dos elos para a manivela são dadas em cada página. Os reais com¬ 
primentos dos elos podem ser aumentados ou diminuídos para se acomodar âs limitações do 
seu conjunto, e isso irá afetar o tamanho, mas não o formato, da curva do acoplador. Qualquer 
um dos dez pontos do acoplador mostrado pode ser usado incorporando-o a um elo acoplador 
triangular. A localização do ponto do acoplador escolhido pode ser medida no atlas e é definida 
dentro dos limites do acoplador pelo vetor de posição R, cujos ângulos constantes são medidos 
com relação ás linhas de centro do acoplador. As curvas do acoplador H&N são mostradas como 
linhas tracejadas. Cada região tracejada representa cinco graus de rotação de manivela. Então, 
para uma velocidade constante de manivela, o espaçamento do tracejado é proporcional ao trajeto 
da velocidade. As mudanças na velocidade e o retomo rápido natural do trajeto do movimento 
do acoplador podem ser claramente vistos do espaçamento do tracejado. 

Alguém pode ler atentamente este recurso, que é o afias de mecanismo de barras, e encontrar 
uma solução aproximada para qualquer problema de geração de trajetória. Então alguém pode 
trazer a solução experimental do atlas para o recurso CAE semelhante ao programa Fourbar (ver 
Apêndice A) e aperfeiçoar ainda mais o projeto, baseado na análise completa de posições, velo¬ 
cidades e acelerações fornecidas pelo programa. Os únicos dados necessários para o programa 
Fourb ar são os quatro comprimentos dos elos e a localização do ponto do acoplador escolhido, 
com relação ás linhas de centro do elo acoplador mostrado na Figura 3-17. Esses parâmetros po¬ 
dem ser mudados no programa FOURB AR para alterar e aperfeiçoar o projeto. Entre com o arquivo 
F03-17b.4br no programa Fourbar para animar o mecanismo de barras mostrado nessa figura. 

Um exemplo de aplicação do mecanismo de quatro banas para o problema prático é 
mostrado na Figura 3-18,* que é um mecanismo de banas de avanço de filme de câmera ci¬ 
nematográfica (ou projetor). O ponto 0 2 é o pivô da manivela, acionado por um motor com 
velocidade constante. O ponto 0 4 é a articulação do seguidor, e os pontos A e B são os pivôs 
móveis. Os pontos A, B e C definem o acoplador, onde C é o ponto do acoplador de interesse. 
Um filme é realmente uma série de imagens paradas; cada "quadro” de imagem é projetado 
por uma pequena fração de segundo na tela. Entre cada imagem, o filme deve ser mostrado 
rapidamente de um quadro para o próximo, enquanto o obturador é fechado no espaço vazio 
da tela. O ciclo todo leva somente 1/24 de segundo. O tempo de resposta dos olhos humanos 
é lento demais para notar a luz fraca associada a esse fluxo descontínuo de imagens paradas, 
então parecerá, para nós, uma imagem contínua. 

O mecanismo de barras mostrado na Figura 3-18* é habilmente projetado para produzir 
o movimento requerido. Um gancho é entalhado no acoplador do mecanismo manivela segui¬ 
dor de quatro barras Grashof ao ponto C, que gera a curva do acoplador mostrada. O gancho 
entrará em um dos furos para coroa dentada do filme quando passa pelo ponto Fj. Note que 
a direção do movimento do gancho para esse ponto é aproximadamente perpendicular ao 
filme, então entra no furo completamente. Ele, então, gira repentinamente para baixo e segue 
uma linha reta aproximada enquanto puxa rapidamente para baixo o próximo quadro. O filme 
é guiado separadamente por uma trilha estreita chamada “canaleta”. O obturador (dirigido 
por outro mecanismo de barras de mesmo eixo motor de 0 2 ) é fechado durante o intervalo de 



Cúspides 
C Q) Lágrima 



Cúspides - 


(h) Cimitarra 



Cúspides 
(/) Guarda-chuva 



00 Cúspide Tripla 



cruzamento 
(fc) Algarismo arto 

Nó de 



(/) Laço Triplo 


FIGURA 3-16 parte 2 

Um "catálogo 
Indicativo" das 
formas das curva do 
acoplador. 
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* O atlas Hrones e Nelson 
está esgotado, mas um 
volume similar chamado 
Atlas òf Linkage Design 
andAmlysis Vol l: The 
Four Bar Linkage está 
disponível em Saltire 
Software, 9725 SW Gemini 
Drive, Bearverton, OR 
97005,(800)659-1874. 


Há também um web site 
cm <hrtp://wwwxcdamUc 1 
edu/dept/eg/kinematies/ 
ccapdfyfccca,htm> 
desenvolvido pelo Prof. 
Thomas J, Thompson do 
Cedarville Co I lege, o qual 
fornece um atlas de curva 


(□) Uma página do atlas Hrones e Nelson da curva do acoplador do 
mecanismo de quatro barras* 

HRONES, J. A.; NELSON, G. L. Analysis of the Fourbar Linkage. 

Cetmbtidge: MTf Technology Press, 1951. Reimpresso com autorização. 



do acoplador interativo, 
permitindo que as 
dimensões dos elos sejam 
alteradas e gerando a curva 
do acoplador tia telaJ 21 ! 

O programa Fourbar 
( ver Apêndice Á) também 
permite uma rápida 
investigação das formas 
da curva do acoplador. 

Para qualquer mecanismo 
geométrico de barras 
definido* o programa 
desenha a curva do 
acoplador, Segurando 
o shifl t clicando com o 
ponteiro do mouse no 
ponto do acoplador e 
arrastando-o ao redor, vocc 
verá a forma da curva do 
acoplador instantaneamente 
atualizada para cada nova 
localização do ponto 
do acoplador Quando 
você liberar o botão do 


Elo 2 
Comprimento -1 


Elo 1 

Comprimento = C - 2 


Elo 3 

Comprimento - A - 3 


(b) Criando o mecanismo de barras da Informação no atlas 


Elo 4 
Comprimento - 


£-3*5 


mouse, o novo mecanismo 
geométrico de barras é 
preservado para aquela 
curva. 


FIGURA 3-17 

Selecionando uma curva do acoplador e construindo o mecanismo de barras do atlas Hrones 
e Nelson, 
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movimento do filme, apagando a tela. No ponto F 2 , há uma cúspide na curva do acoplador, 
que é causada pelo gancho, que serve para desacelerar suavemente até a velocidade zero na di¬ 
reção vertical, e, então, acelerar para cima e para fora do furo da coroa dentada. A transição 
repentina da direção da cúspide permite ao gancho retomar do furo sem chacoalhar o filme, 
o que faria a imagem saltar na tela enquanto o obturador abre. O restante do movimento da 
curva do acoplador é essencialmente o “tempo gasto” enquanto ocorre o retomo para a parte 
superior, quando então está pronto para entrar no filme de novo e repetir o processo. Entre 
com o arquivo F03-18.4br no programa Fourbar (ver Apêndice A) para animar o mecanis¬ 
mo de barras mostrado na figura. 

Algumas vantagens de utilizar esse tipo de artificio paia essa aplicação são: é muito 
simples e barato (somente quatro elos, um dos quais é o quadro da câmera); é extremamente 
confiável; tem baixo atrito se bons mancais forem usados nos pivôs; e pode ser confiavelmente 
sincronizado com outros eventos no mecanismo de barras da câmera global por meio de um 
eixo comum de um único motor. Há uma enorme quantidade de outros exemplos de curvas 
do acoplador de quatro barras usados em máquinas e mecanismos de barras de todos os tipos. 

Outro exemplo de aplicação muito diferente é a suspensão de automóvel (Figura 3-19). Tipi¬ 
camente, os movimentos de sobe e desce das rodas do carro são controlados por algumas combi¬ 
nações planares do mecanismo de quatro barras, arranjados em duplicata para produzir controle 
tridimensional, como descrito da Seção 3.2. Somente uns poucos fabricantes, atualmente, usam 
um verdadeiro mecanismo de barras espacial, no qual os elos não são arranjados em planos 
paralelos. Em todos os casos, a montagem da roda é presa ao acoplador da montagem do meca¬ 
nismo de barras, e o movimento é ao longo de um conjunto de curvas do acoplador. A orientação 
da roda também é uma preocupação, então, este não é exatamente um problema de geração de 
trajetória. Projetando o mecanismo de barras para controlar os trajetos dos múltiplos pontos na 
roda (banda de rodagem do pneu, centro da roda etc. - todos são pontos no mesmo elo acoplador 
prolongado), a geração de movimento é alcançada, mas o acoplador tem um movimento com¬ 
plexo. As Figuras 3-19a e b mostram planos paralelos dos mecanismos de quatro barras suspen¬ 
dendo as rodas. A curva do acoplador do centro da roda é aproximadamente uma linha reta sobre 
o pequeno deslocamento vertical requerido. Isso é desejável enquanto a ideia é manter o pneu 
perpendicular ao chão para uma melhor tração nas curvas e mudança na posição do carro. Esta 
é uma aplicação em que um mecanismo de barras não Grashof é perfeitamente aceitável, mas a 
rotação completa da roda neste plano pode ter alguns resultados indesejáveis e surpreender o 
motorista. As paradas limites existem para prevenir tais comportamentos, então até um mecanis¬ 
mo de bairas Grashof pode ser utilizado. As molas suportam o peso do veículo e produzem um 
quinto elo de força, com comprimento variável, que estabiliza o mecanismo como foi descrito 
na Seção 2.15. A função do mecanismo de quatro barras é somente guiar c controlar o movi¬ 
mento das rodas. A Figura 3-19c mostra um legitimo mecanismo de barras espacial de sete elos 
(incluindo chassis e roda) e nove juntas (algumas das quais são juntas esfera e soquete) usado 
para controlar o movimento da roda traseira. Esses elos não se movem em planos paralelos, mas 
controlam melhor o movimento tridimensional do acoplador que carrega a montagem da roda. 

Curvas simétricas do acoplador do mecanismo de quatro barras Quando 
uma geometria de mecanismo de quatro barras é tal que o acoplador e o seguidor possuem o 
mesmo comprimento de um pino ao outro, todos os pontos do acoplador que existem em um 
círculo centralizado na junta acoplador seguidor com raio igual ao comprimento do acoplador 
irão gerar uma curva do acoplador simétrica. A Figura 3-20 mostra tanto um mecanismo de 
barras, quanto sua curva do acoplador simétrica, e a localização de todos os pontos que irão 
gerar curvas simétricas. Utilizando a notação da figura, o critério para a simetria da curva do 
acoplador pode ser declarado como: 



Filme 


FIGURA 3-1S 

Mecanismo de 
barras de avanço 
de filme de câmera 
cinematográfica. WÉlSE, 
Die Kfnemafographísche 
Kamera, ln: M, KUfêT. 

Die Wissenschafíliche 
and Angenwandte 
Photogratie, v. 3. Viena: 
Springer-verlag, p. 202, 
(Entre com o arquivo 
FÜ3-1â,4br no programa 
Fourbar para animar este 
mecanismo de berros .) 
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(d) Os mecanismos de quatro barras planares são duplicados em planos 
paralelos, deslocados na direção z atrós dos elos mostrados 



(b) Mecanismo de barras no plano paralelo usado para (d) Mecanismo de barras multielos espacial usado 

controlar o movimento da roda Vlper para controlar o movimento da roda traseira 

(Cortesia da Chrysíer Corporation) (Cortesia da Mercedes-Benz de North America tnc.) 

FIGURA 3-19 

Mecanismos de barras utilizados nas suspensões de chassis automotivos. 


* Os nove parâmetros 
independentes do 
mecanismo dc quatro 
barras são: quatro 
comprimentos dos elos, 
duas coordenadas do 
ponto do acoplador com 
relação ao do acoplador 
c tres parâmetros, que 
definem a Localização c 
a orientação do elo terra 
na coordenada global do 
sistema. 


AB=0 4 B=BP (3.4) 

Um mecanismo de barras para o qual a Equação 3.4 é verdadeira é considerado um me¬ 
canismo de quatro barras simétrico. O eixo de simetria da curva do acoplador é a linha O^P, 
desenhada quando a manivela O^ e o elo terra 0 2 0 4 estão estendidos eolinearmente (isto é, 
0 2 = 180°). As curvas do acoplador simétricas provam ser bastante úteis, como podemos ver 
nas próximas seções. Algumas nos dão boas aproximações de arcos circulares e outras nos dão 
boas aproximações de linhas retas (com relação a uma parcela das curvas do acoplador). 

Em casos gerais, nove parâmetros são necessários para definir a geometria de um mecanismo 
de quatro barras não simétrico com um ponto do acoplador* Podemos reduzir isso para cinco, 
como segue. Três parâmetros podem ser eliminados lixando a localização e a orientação do elo 
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terra. Os quatro comprimentos dos elos podem ser reduzidos para três parâmetros, normalizando 
tris comprimentos dos elos para o quarto comprimento. O menor elo (a manivela, se for um meca¬ 
nismo de barras manivela seguidor Grashof) é geralmente tido como elo de referência, e três razões 
de elos são formadas como LJL 2 , LJL ,, LJL 2 , em que Lj = terra, L 2 =manivela, L 3 — acoplador e 
Lj = comprimento de seguidor, como é mostrado na Figura 3-20. Dois parâmetros são necessários 
para localizar o ponto do acoplador: a distância de um ponto de referência no acoplador (B ou A 
na Figura 3-20) em relação ao ponto P do acoplador, e o ângulo que a linha BP (ou AP) faz com a 
linha de centros do acoplador AB (6 ou y). Assim, com um elo terra definido, os cinco parâmetros 
que definirão a geometria de um mecanismo de quatro barras não simétrico (usando o ponto B 
como referência no elo 3 e as legendas da Figura 3-20) são: LJLj, LjL 2y LJL 2 , BP/L 2 , e y. Note 
que, multiplicando esses parâmetros por um fator escalar, mudarão o tamanho do mecanismo de 
banas e sua curva do acoplador, mas não mudará a forma da curva do acoplador. 

Um mecanismo de quatro barras simétrico com um elo terra definido necessita somen¬ 
te de três parâmetros para definir sua geometria, porque três dos cinco parâmetros não simétricos 
são agora iguais pela Equação 3.4: LJL 2 = LJL? — BP/L 2 . Três possíveis parâmetros para de¬ 
finir a geometria de um mecanismo de quatro banas simétrico em combinação com a Equação 
3.4 são: LJL 2 , LjLp e y. Ter somente três parâmetros para trabalhar é melhor que cinco, pois 
simplifica demais a análise do comportamento da forma da curva do acoplador, quando a geo¬ 
metria do mecanismo de barras ê variada. Outras relações para o acoplador triângulo isósceies 
são mostradas na Figura 3-20. São necessários o comprimento AP e o ângulo 6 como entrada 
da geometria do mecanismo de banas no programa Fourbar (ver Apêndice A). 

Kotal^l fez um estudo extenso das características das curvas do acoplador dos mecanismos 
de quatro banas simétricos e traçou formas de curvas do acoplador em função de três parâmetros 



Um mecanismo de quatro barras com uma curva do acoplador simétrica. 
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Classe I 


(b) 


Angulo do acoplador y (graus) 

Variação da forma da curva do acoplador com a razão de elo terra e o 
ângulo do acoplador pela razão de elo comum L 3 / f .2 = I 4 / ^2 - ^ ^2 ” 2,5 


FIGURA 3-21 

Formas da curva do acoplador de mecanismos de quatro barras simétricos, Adaptado da 
referência IPJ. 
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FIGURA 3-22 


Um mapa tridimensional das formas da curva do acoplador do mecanismo de quatro barras 
sí métrica.I 9 ] 


do mecanismo de barras definidos acima. Ele definiu um projeto tridimensional para tragar a 
forma da curva do acoplador. A Figura 3-21 mostra duas seções planas ortogonais obtidas através 
do projeto espacial para valores particulares de razões de elo,* e a Figura 3-22 mostra o projeto 
espacial. Embora as duas seções da Figura 3-21 mostrem somente uma pequena fração da infor¬ 
mação do projeto espacial 3-D da Figura 3-22, elas dão uma noção do modo com que a variação 
dos trés parâmetros do mecanismo de barras afeta a forma da curva do acoplador. Combinando os 
dados acima com uma ferramenta de projeto do mecanismo de barras, como o programa Four- 
bar (ver Apêndice A), esses quadros desenhados podem ajudar a guiar o projetista na escolha de 
valores adequados para os parâmetros do mecanismo de barras, a fim de alcançar uma trajetória de 
movimento desejada. 

AS CURVAS DO ACOPLADOR DO MECANISMO DE CINCO BARRAS ENGRENADO (Figura 
3-23) são mais complexas que as de quatro barras. Porque existem três variáveis adicionais inde¬ 
pendentes de projeto em um mecanismo de cinco banas engrenado, comparado ao de quatro bar¬ 
ras (uma razão de elo adicional, a relação de transmissão e o ângulo de fase entre as engrenagens), 
as curvas do acoplador podem ser de maior grau que as de quatro banas. Isso significa que as 
curvas podem ser mais enroladas, tendo mais cúspides e nós de cruzamento (laços). De fato, se a 
relação de transmissão utilizada não for inteira, o elo de entrada terá de fazer um número de revo¬ 
luções igual ao fator necessário para tomar a razão inteira antes que a curva padrão de acoplador 
se repita. O Zhang, Norton, Hammond (ZNH) Atlas of GearadFlYEBAR Mechanisms (GFBM)t 10 ^ 
mostra curvas do acoplador típicas para esses mecanismos de barras limitados à geometria simé¬ 
trica (por exemplo, elo 2 = elo 5 e elo 3 = elo 4) e relações de transmissão de ±1 e ±2. Uma página 
do atlas ZNH é reproduzida na Figura 3-23. Cada página mostra a família de curvas do acoplador 
obtidas pela variação do ângulo de fase para um conjunto particular de razões de elo e relação de 
transmissão. Uma chave no canto superior direito de cada página define as razões: a = elo 3 / elo 


* Adaptado dos materiais 
do Professor Sridhar Kota, 
Universidade de Míchigan. 
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FIGURA 3-23 

Uma página do atlas Zhang-Narton-Hannmond das curvas do acoplador do mecanismo de 
cinco barras engrenado,! 10 ! 


2, p = elo 1 / elo 2 y X = engrenagem 5/ engrenagem 2. A simetria define os elos 4 e 5 como se vê 
acima. O ângulo de fase é obtido nos eixos desenhados de cada curva do acoplador e pode-se 
notar que tem um efeito significativo na forma da curva do acoplador resultante. 

Pretende-se utilizar esse atlas de referência como um ponto de partida para um projeto de 
mecanismo de cinco barras engrenado. As razões de elo, relação de transmissão e ângulo de fase 
podem ser as entradas do programa Fivebar (ver Apêndice A) e podem ser variados para observar 
os efeitos nas formas da curva do acoplador, velocidades e acelerações. Assimetrias de elos podem 
ser introduzidas, e uma localização do ponto do acoplador, além da junta pinada entre os elos 3 e 4, 
definidos também no programa Fivebar. Note que o programa Fivebar espera que a relação de 
transmissão seja na forma engrenagem 2 / engrenagem 5, que é o inverso da razão X no atlas ZNH. 

3.7 MECANISMOS COGNATOS 

Algumas vezes, acontece de uma boa solução para um problema de síntese de mecanis¬ 
mo de barras ser encontrada para satisfazer as restrições da geração de traj etória, mas os pivôs 
fixos estarem em locais impróprios para anexar ao plano fixo ou estrutura disponível. Nesse 
caso, a utilização de um cognato do mecanismo de barras pode ser útil. O termo cognato foi 
usado por Hartenberg e Denavid 1 ^ para descrever um mecanismo de barras, de geometria 
diferente, que gera a mesma curva do acoplador. Samuel Roberts (1S75)Í 2 ^ e Chebyschev 
(1878), índependentemente, descobriram o teorema que agora leva seus nomes: 

Teorema de Roberts-Chebyschev 

Três diferentes mecanismos de quatro barras planares e com juntas pinada traçarão cur¬ 
vas do acoplador idênticas. 
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Hartenberg e Denavití 11 ] apresentaram extensos estudos desse teorema para a biela- 
-manivela e para os mecanismos de seis barras: 

Dois diferentes mecanismos biela-manivela planares traçarão curvas do acoplador idên¬ 
ticas . * 


A curva do ponto do acoplador de um mecanismo de quatro barras planar è também des¬ 
crita por uma junta de uma diade de um mecanismo de seis barras apropriado. 

A Figura 3-24a mostra um mecanismo de quatro barras para o qual queremos encontrar os 
dois cognatos. O primeiro passo é liberar os pivôs fixos 0 A e Og. Enquanto o acoplador é man¬ 
tido estacionário, girar os elos 2 e 4 até ficarem colineares com a linha de centros (A } Bj) do 
elo 3, como mostrado na Figura 3-24b. Podemos agora construir linhas paralelas em todos os 
cantos dos elos no mecanismo de barras original para criar o diagrama Cayleyí 24 ] na Figura 
3~24c. Esse arranjo esquemático define os comprimentos e formas dos elos 5 a 10 que perten¬ 
cem aos cognatos. Todos os três mecanismos de quatro barras partem do ponto P do acoplador 
original e, assim, irão gerar a mesma trajetória de movimento nas suas curvas do acoplador. 

Em seguida, para encontrar a localização correta do pivô fixo O c do diagrama Cayley, 
as extremidades dos elos 2 e 4 retomam para a localização original do pivôs fixos G Á e 
como mostrado na Figura 3-25a. Os outros elos seguirão o mesmo movimento, mantendo a 
relação do paralelogramo entre os elos, e o pivô fixo O c permanecerá na sua própria loca¬ 
lização no plano fixo. Essa configuração é chamada diagrama Roberts - três cognatos do 
mecanismo de quatro barras que partilham da mesma curva do acoplador. 

O diagrama Roberts pode ser desenhado diretamente do mecanismo de barras original 
sem recorrer ao diagrama Cayley, notando que os paralelogramos dos outros cognatos também 
estarão presentes no diagrama Roberts e os três acopladores são triângulos similares. É pos¬ 
sível também localizar o pivô fixo O c diretamente do mecanismo de barras original, como 
mostra a Figura 3-25a. Construa um triângulo similar ao do acoplador, colocando sua base (AB) 
entre 0 A e O b . Seu vértice será em O c . 

A configuração Roberts de 10 elos (nove do Cayley mais o terra) agora pode seT articulada 
para qualquer posição de ponto morto, e o ponto P descreverá a trajetória original do acoplador, 
que é a mesma para os três cognatos. O ponto O c não se movimentará quando o mecanismo de 
barras Roberts for articulado, provando que eleé um pivô terra. Os cognatos podem ser separados, 
como mostrado na Figura 3-25b, e qualquer um dos três mecanismos de barras utilizados gera 
a mesma curva do acoplador. Os elos correspondentes nos cognatos terão a mesma velocidade 
angular que o mecanismo de barras original, como definido na Figura 3-25. 

Nollet 1 ^ relata no trabalho de LuelJ 13 ] (em alemão) as definições dos comportamentos 
de todos os cognatos de quatro barras e seus ângulos de transmissão. Se o mecanismo de barras 
original é tipo Grashof manivela seguidor, então será também um cognato, e o outro será um 
mecanismo duplo seguidor Grashof. O ângulo de transmissão mínimo do cognato do meca¬ 
nismo manivela seguidor será o mesmo que o do mecanismo manivela seguidor original. Se 
o mecanismo de barras original é um duplo seguidor Grashof (elo de arrasto), então ambos os 
cognatos também serão e seus ângulos de transmissão mínimos serão os mesmos em pares e 
serão acionados do mesmo pivô fixo. Se o mecanismo de barras original é um triplo seguidor não 
Grashof, então ambos cognatos serão triplos seguidores também. 

Essas citações indicam que cognatos de mecanismos de barras Grashof não oferecem 
melhores ângulos de transmissão do que o mecanismo de barras original. Suas principais van¬ 
tagens são a diferente localização do pivô fixo, diferentes velocidades e diferentes acelerações 
dos outros pontos no mecanismo de barras. Enquanto a trajetória do acoplador è a mesma para 
todos os cognatos, suas velocidades e acelerações geralmente não serão as mesmas desde que 
cada geometria global do cognato seja diferente. 


* Dijksman e Smals 
[ 25 ] explicam que um 
mecanismo de barras bíela- 
-manivela invertida não 
possui nenhum cognato. 
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(d) Mecanismo de quatro barras (b) Elos 2 e 4 alinhados com o acoplador 
(cognato 1) 


Oc 


í T 



(c) Construção de linhas paralelas em todos os cantos do mecanismo 
de quatro barras original para criar cognatos 

FIGURA 3-24 


Diagrama Cayley para encontrar cognatos de um mecanismo de quatro barras. 
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°c 



( o ) Retorno dos elos 2 e 4 poro seus pivôs fixos O a e O b . 
O ponto Oq assumirá suo própria localização 



Cognato 2 


Cognaio i 


Cognato 3 


(b) Separação dos três cognatos. 

O ponto Ptem a mesma trajetória de movimento em cada cognato 


AA\B{P - AA 2 PB 2 ~ APA 3 B 3 


FIGURA 3-25 

Diagrama Roberts de três cognatos de quatro barras. 
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Quando o ponto do acoplador está sobre a linha de centros do elo 3, o diagrama de Cayley 
se divide em um grupo de linhas colmeares. É necessária uma aproximação diferente para deter¬ 
minar a geometria dos cognatos. Hartenberg e Denavití 1 ^ dão os seguintes passos para encontrar 
os cognatos nesse caso. A notação refere-se à Figura 3-26. 

1 Defina o pivô fixo O c localizado sobre a linha de centros estendida 0 A O s e que a divida 
com a mesma relação que o ponto P divide AB (isto é, O c / O a = PA IAB). 

2 Trace a linha O a A 2 paralela a AjP e AJ* paralela a localizando Á 2 . 

3 Trace a linha O^A 3 paralela a BjP e A$P paralela a O^B^ localizando Â 3 . 

4 Ajunta B 2 divide a linha A^ com a mesma relação que o ponto P divide AB. Isso define 
o primeiro cognato O a A^ 2 O c . 

5 Ajunta B 2 divide a linha A^P com a mesma relação que o ponto P divide AB. Isso define 
o segundo cognato OqA^ 2 O c . 

Os três mecanismos de barras podem, então, ser separados e cada um gerará independen¬ 
temente, a mesma curva do acoplador O exemplo escolhido pela Figura 3-26 é raro, pois os 
dois cognatos do mecanismo de barras original são idênticos, imagens espelhadas iguais. Esses 
são mecanismos de barras especiais e serão discutidos melhor na próxima seção. 

O programa Fourbar (ver Apêndice A) calculará automaticamente os dois cognatos para 
qualquer configuração de mecanismo de banas de entrada. As velocidades e acelerações de cada 
cognato podem então ser calculadas e comparadas. O programa também desenha o diagrama Cay¬ 
ley para os conjuntos de cognatos. Entre com o arquivo F03-24.4br para exibir o diagrama Cay¬ 
ley da Figura 3-24. Entre com os arquivos CügnateI .4br, Cücnáte2 .4br e Cqgnate3 .4br para 
animar e visualizar o movimento de cada cognato mostrados na Figura 3-25. Suas curvas do aco¬ 
plador (ao menos essas porções que cada cognato pode alcançar) serão vistas de forma idêntica. 



(a) Um mecanismo de quatro barras e sua 
curva do acoplador 

FIGURA 3-26 



Encontrando cognatos de um mecanismo de quatro barras quando seu ponto do acoplador está sobre a linha de 
centros do acoplador, 
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Movimento paralelo 

É muito comum desejar que o elo de saída de um mecanismo siga uma trajetória particular 
sem qualquer rotação do elo enquanto se move ao longo da trajetória. Quando uma trajetória de 
movimento, apropriada na forma de uma curva do acoplador, e seu mecanismo de quatro barras 
tiverem sido encontrados, um cognato desse mecanismo de barras produzirá uma forma conve¬ 
niente para replicar a trajetória de movimento do acoplador e produzir uma translação curvilinear 
(isto é, sem rotação) de um novo elo de saída, que segue a trajetória do acoplador. Isso se refere 
ao movimento paralelo. Seu projeto é descrito melhor com um exemplo; o resultado será um 
mecanismo de seis barras Watt II,* que incorpora o mecanismo de quatro banas original e parte 
de um de seus cognatos. O método mostrado está como descrito em Soni.í 14 ^ 

EXEMPLO 3-11 

Movimento paralelo de uma curva do acoplador do mecanismo de quatro barras. 

Problema: Projete um mecanismo de seis barras para movimento paralelo sobre uma 
trajetória do acoplador do mecanismo de quatro barras. 

Solução: (Ver F ígura 3 -27.) 

1 A Figura 3-27a mostra o mecanismo de quatro barras manivela seguidor Grashof e sua curva 
do acoplador. O primeiro passo é criar o diagrama Ruberts e encontrar seus cognatos, como 
mostrado na Figura 3-27b. O mecanismo de barras Roberts pode ser encontrado diretamente, 
sem recorrer ao diagrama Cayley, como descrito na p. 129. O centro fixo O c é encontrado 
desenhando-se um triângulo similar ao triângulo acoplador A jBjP com base 0 A 0 B . 

2 Um cognato do mecanismo de barras manivela seguidor também será um manivela segui¬ 
dor (nesse caso cognato 3) e o outro será um Grashof duplo seguidor (nesse caso cognato 
2). Descarte o duplo seguidor, mantendo os elos numerados 2, 3, 4, 5, 6 e 7 na Figura 
3-27b. Note que os elos 2 e 7 são as duas manivelas, e ambas têm a mesma velocidade 
angular. A estratégia é unir essas duas manivelas em um centro comum (O^) e combina¬ 
das com um elo simples. 

3 Desenhe a linha qq paralela à linha 0 A O c passando pelo ponto O b , como mostrado na 
Figura 3-27c. 

4 Sem permitir a rotação dos elos 5, 6 e 7, deslize-os como uma montagem ao longo das 
linhas O a O c e qq até o final livre do elo 7, que é no ponto O a . A extremidade livre do elo 
5 será no ponto O Bi e o ponto P no elo 6 será em P\ 

5 Adicione um novo elo de comprimento O a O c entre P tP\ Este é o novo do de saída 8 
e todos os pontos nele descrevem a curva do acoplador original como representado nos 
pontos P, F'eP” na Figura 3-27c. 

6 O mecanismo na Figura 3-27c tem 8 elos, 10 juntas de revolução e um GDL (graus de li¬ 
berdade). Quando acionado pela manivela 2 ou pela 7, todos os pontos no elo 8 duplicarão 
a curva do acoplador do ponto P. 

7 Este é um mecanismo fechado com elos redundantes. Como os elos 2 e 7 têm a mesma 
velocidade angular, elas podem ser unidas a um elo, como mostrado na Figura 3-27d. En¬ 
tão o elo 5 pode ser removido e o elo 6 reduzido para um elo binário suportado e restrito 
como parte do laço 2,6,8, 3.0 mecanismo resultante é um seis barras Watt-I (ver a Figura 
2-14) com os elos numerados 1,2,3,4, ó e 8.0 elo 8 é uma translação curvilinear e segue 
a trajetória do acoplador do ponto P original. 


* Outro método comum 
usado para obter 
movimento paralelo 
é duplicar o mesmo 
mecanismo de barras (isto 
é, o cognato idêntico), 
conectá-los com um 
laço de paralelogramo 
e remover dois elos 
redundantes, resultando 
em um mecanismo de oito 
elos. Ver a Figura P3-7 
para um exemplo de um 
mecanismo semelhante. 

O método mostrado 
aqui usa um cognato 
diferente, resultando em 
um mecanismo de barras 
mais simples, mas uma 
aproximação também 
alcançará o objetivo 
desejado. 


Outro exemplo de um 
movimento paralelo de um 
mecanismo de seis barras 
é o mecanismo gerador 
de movimento linear 
Chcbyschev da Figura 
P2-5a. É uma combinação 
de dois dos cognatos 
mostrados na Figura 3-26, 
montado pelo método 
descrito no Exemplo 3-11 
c mostrado na Figura 3-27. 
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FIGURA 3-27 


Método para construir um mecanismo de seis barras Watt-I que replica uma trajetória de acoplador com translação 
curvilinear (movimento paralelo).^! 
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Cognatos de cinco barras engrenados para mecanismos de quatro 
barras 

Chebyschev também descobriu que qualquer curva do acoplador de um mecanismo de qua¬ 
tro barras pode ser duplicada com um mecanismo de cinco barras engrenado, cuja relação 
de transmissão é mais um, significando que as engrenagens giram com a mesma velocidade e 
direção. Os comprimentos dos elos do mecanismo de cinco barras engrenado serão diferentes da¬ 
queles do de quatro barras, mas podem ser determinados diretamente a partir do de quatro barras. 
A Figura 3-28a mostra o método de construção, como descrito por Hall,t para obter o mecanis¬ 
mo de cinco barras engrenado que dará a mesma curva do acoplador que um de quatro barras. O 
mecanismo de quatro barras original é O jí A í B 1 O b (elos 1,2,3,4). O mecanismo de cinco barras é 
O (elos 1, 5, 6, 7, 8). Os dois mecanismos de barras compartilham somente o ponto P 
do acoplador e os pivôs fixos O A e O s . O cinco barras é construído simplesmente desenhando-se 
o elo 6 paralelo ao elo 2, o elo 7 paralelo ao elo 4, o elo 5 paralelo à A e o elo 8 paralelo à B^P. 

É necessário um conjunto de três engrenagens para os elos 5 e 8 do acoplador com uma 
razão de mais um (engrenagem 5 e engrenagem 8 possuem o mesmo diâmetro e o mesmo sentido 
de rotação, devido á engrenagem intermediária), como mostrado na Figura 3-28b. O elo 5 está 
fixo à engrenagem 5, assim como o elo 8 está fixo à engrenagem 8. Essa técnica de construção 
pode ser aplicada para cada um dos três cognatos de mecanismo de quatro barras, produzindo 
três mecanismos engrenados de cinco barras (que podem ou não ser Grashof). Os três cognatos 
de mecanismo de cinco barras podem ser vistos no diagrama Roberts. Note que, no exemplo 
mostrado, um mecanismo de quatro barras triplo seguidor não Grashof produz um cinco barras 
Grashof, que pode ser acionado por um motor. Essa conversão para um mecanismo de cinco 
barras engrenado pode ser uma vantagem quando a curva do acoplador “correta” é encontrada 
em um mecanismo de quatro barras não Grashof, mas é necessária salda contínua por meio 
das posições de ponto morto do mecanismo de quatro barras. Assim, podemos ver que há pelo 
menos sete mecanismos de barras que irão gerar a mesma curva do acoplador, tres quatro barras, 
três mecanismos de cinco barras engrenado um ou mais seis barras. 



(o) Um mecanismo cognato de cinco barras (b) Mecanismo de cinco barras engrenado resultante 

engrenado de um mecanismo de quatro 
barras 

FIGURA 3-28 

Um cognato engrenado do mecanismo de cinco barras para um mecanismo de quatro borras. 
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* À época de Watt, o 
movimento linear era 
conhecido como “movimento 
paralelo"', entretanto usamos 
esse termo de modo um tanto 
diferente agora. James Watt 
relata uma conversa com seu 
filho, "Embora eu não esteja 
tão ansioso depois da fama t 
ainda estou mais orgulhoso 
com o movimento jxtralelo 
do que com qualquer outra 
invenção mecânica que eu 
tenha feito", Citado em J. P, 
MuirheatL The Origin and 
pmgress of Ü\e Mechanuxtl 
Inventionsof James Watt, v, 

3. Londres: s/ed., 1854, p, 89. 


9 * Note também na Figura 
3-2% (e na Figura P2-1G) 
que a diade motora (elos 
7 e 8 na Figura 3-2%, ou 3 
e 4 na Figura P2-10} é um 
arranjo solar complicado e 
engrenagens planetárias com 
o dxo planetário etn uma 
trilha circular Estes possuem 
o mesmo efeito que a biela- 
-manivela. Watt foi forçado 
a inventar o trem planetário, 
para escapar da patente de 
1780 de James Pickard, da 
biela-manivela. 


*** Ilainf 17 ^ (1967) cita a 
referência I Iockcnt [ 6 I (1926) 
para este mecanismo de 
barras. Nolleí 18 ! (1974) 
mostra o mecanismo Iloeken, 
mas se refere a ele como 
um mecanismo manivela 
seguidor Cliebyschcv sem 
notar sua relação com o 
duplo seguidor Chebyschev, 
que ele também mostra. É 
certamente concebível 
que Chebyschev, como um 
dos criadores do teorema 
dos mecanismos de barras 
cognatos, teria descoberto 
o cognato “Iloeken” do seu 
próprio duplo seguidor De 
qualquer forma, esse autor 
tem sido incapaz de encontrar 
qualquer menção da sua 
criação em literatura inglesa, 
diferentes das citadas aqui. 


O programa FOURBAR. (ver Apêndice A) calcula a configuração do meermismo de cinco bar¬ 
ras engrenado equivalente para qualquer mecanismo de quatro barras e exporta seus dados para 
um arquivo de disco que pode ser aberto no programa FlVEBAR (ver Apêndice Á) para análise. O 
arquivo F03-28a.4br pode ser aberto no Fgurbàr para animar o mecanismo de barras mostrado 
na Figura 3-28a. Então, abra também o arquivo F03-28b.5br no programa FlVEBAR para ver o mo¬ 
vimento do mecanismo de cinco barras engrenado equivalente. Note que o mecanismo de quatro 
barras original é um triplo seguidor, então não pode alcançar todas as partes da curva do acoplador 
quando acionado por um seguidor. Mas seu mecanismo de cinco barras engrenado equivalente 
pode fazer uma revolução completa e percorrer a trajetória inteira do acoplador. Para exportar um 
arquivo de disco FlVEBAR para o mecanismo de cinco barras engrenado equivalente de qualquer 
mecanismo de quatro barras do programa Fourbar, use a opção Export do menu File. 

3.8 MECANISMOS PARA MOVIMENTAÇÃO LINEAR 

Uma aplicação muito comum das curvas do acoplador é a geração de um movimento 
linear aproximado. Mecanismos de barras para movimentação linear são conhecidos e usados 
desde o tempo de James Watt no século XVIII. Muitos cinemáticos como Watt, Chebyschev, 
Peaucellier, Kempe, Evans e Hoeken (além de outros), por volta de um século atrás, desenvol¬ 
veram ou descobriram uma aproximação ou exatos mecanismos de barras para movimentação 
linear, e seus nomes estão associados com esses dispositivos nos dias de hoje. A Figura 3-29 
mostra os mecanismos de barras para movimentação lineaT mais conhecidos. 

A primeira aplicação registrada de uma curva do acoplador para um problema de movimen¬ 
to é do mecanismo de barras para movimento linear Watfs, patenteado em 1784 e mostrado 
na Figura 3-29a. Watt inventou diversos mecanismos de barras para movimentação linear para 
guiar o pistão de ciclo longo da sua máquina a vapor no tempo em que máquinas-ferramentas 
que poderiam usinar um trilho comprido e reto ainda não existiam.* A Figura 3-29b mostra o 
mecanismo de barras Watt usado para guiar o pistão da máquina a vapor.** Esse mecanismo de 
barras triplo seguidor ainda é usado em sistemas de suspensão de automóvel para guiar o eixo das 
rodas traseiras para cima e para baixo em um movimento linear, além de muitas outras aplicações. 

Richard Roberts (1789-1864) (não confundir com Samuel Roberts, dos cognatos) descobriu 
o mecanismo de barras para movimentação linear Roberts mostrado na Figura 3-29c. Esse é 
um triplo seguidor. São possíveis outros valores para AP e BP t mas o mecanismo de barras para 
movimentação linear Roberts mostrado possui linha reta mais exata com um desvio do plano 
de somente 0,04% (0,0004 mm%) do comprimento do elo 2 sobre o alcance de 49° < 0 2 < 69°. 

Chebyschev (1821-1894) também inventou muitos mecanismos de barras para movi¬ 
mentação linear. Seu duplo seguidor Grashof mais conhecido está mostrado na Figura 3-29d. 

O mecanismo de barras Hoeken/ 1 ^ na Figura 3-29e, é um mecanismo Grashofinanivela 
seguidor, o que é uma vantagem prática significativa. O mecanismo de barras Hoeken tem a 
característica de velocidade aproximadamente constante ao longo da parte central do seu 
movimento em linha reta. É interessante notar que os mecanismos de barras Hoeken e Chcbys- 
ehev são cognatos de outro mecanismo de barras/** Os cognatos mostrados na Figura 3-26 
são os mecanismos de barras Chebyschev e Hoeken. 

A Figura 3-29f mostra um dos mecanismos de banas para movimentação linear de Evans. 
É um triplo seguidor com um alcance do movimento do elo de entrada de aproximadamente 
27 a 333° entre as posições do ponto morto. A parte da curva do acoplador mostrada está 
entre 150 e 210° e tem uma linha reta muito exata, com um desvio de somente 0,25% (0,0025 
mm%) do comprimento da manivela. 

A Figura 3-29g mostra um segundo mecanismo de barras para movimento linear 
Evans, também um triplo seguidor com um alcance do movimento do elo de entrada de apro- 
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Ll = 4 
Ll = 2 
Á3=I 
L4 = 2 
AP = 0,5 




(o) Um mecanismo de barras para 
movimentação linear Watt 




(b) Mecanismo de barras de Watt como utilizado 
em sua máquina a vapor 


(c) Um mecanismo de barras para 
movimentação linear Roberts 



(d) Um mecanismo de barras para movimentação 
linear Chebyschev * 


P 



(e) Mecanismo de barras para movimentação 
linear Hoeken 


FIGURA 3-29 parte 1 

Algumas aproximações comuns e clássicas de mecanismos de barras para movimentação linear. 

* As razões de elo do mecanismo de barras para movimentação linear Chebyschev mostrado têm sido relatadas díferenlemente por vários autores. 
As razoes usadas aqui são aquelas primeiras relatadas (em Lnglês) por Kempc (1877). Mas Kcmicdy (1893) descreve o mesmo mecanismo de 
barras, “como Chcbysehev demonstrou na Exibição de Viena de 1893“ como tendo as razões de elo 1; 3,25; 2,5; 3,25. Assumiremos a primeira 
referência como a correta, conforme listado na figura. Ambos podem ser corretos, visto que Chebyschev registrou diversos projetos de mecanismos 
de barras para movimentação HncarJ 20 ^ 
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(f) Aproximação do mecanismo de barras para 
movimentação linear Evans 1 



(h) Aproximação do mecanismo de barras para 
movimentação linear Evans 3 



(j) Mecanismo de barras Inversor para movimentação 
linear exalo de Hart 



(g) Aproximação do mecanismo de barras 
para movimentação linear Evans 2 



(j) Mecanismo de barras para movimentação 
linear exata Peaucellier 


FiGURA 3-29 parte 2 

Mecanismos de barras para movimentação linear aproximados e exatos. 


ximadamente - 81 a +81° entre as posições cio ponto morto. A parte da curva do acoplador 
mostrada está entre - 40 e 40° e tem uma longa, mas menos meticulosa, linha reta com um 
desvio de 1,5% (15 mm/1000 mm = 0,015% dee) do comprimento da manivela. 

A Figura 3-29h mostra o terceiro mecanismo de barras para movimentação linear 
Evans. É um triplo seguidor com um alcance de movimento do elo de entrada de aproximada¬ 
mente -75 a +75° entre as posições de ponto morto. As partes da curva do acoplador mostradas 
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são tudo que é alcançável entre esses limites e tem duas partes retas. O restante da curva do 
acoplador é uma imagem espelho, que forma uma figura oito. 

Alguns desses mecanismos de barras para movimentação linear são fornecidos como 
exemplos que acompanham o programa Fourbar (ver Apêndice A). Artobolevsky^ 0 ] mostra 
mecanismos de barras para movimentação linear (sete de Watt, sete de Chebyschev, cinco de 
Roberts e 16 de Evans) no vol. I, que inclui os mecanismos mostrados aqui. Uma rápida olha¬ 
da no atlas de curvas do acoplador Hrones e Nelson, revelará um grande número de curvas do 
acoplador com segmentos aproximados de linha reta. Eles são bastante comuns. 

Gerar um movimento linear exato somente com juntas pinadas requer mais de quatro 
elos. São necessários pelo menos seis elos e sete juntas pinadas para gerar um movimento 
linear exato com um puro mecanismo de barras pinado, isto é, um mecanismo de seis barras 
Watt ou Stephenson. A Figura 3-29i mostra o mecanismo de seis barras inversor para 
movimentação linear exato de Hart. Um mecanismo de cinco barras engrenado simétrico 
(Figura 2-21), com uma relação de transmissão de -1 eo ângulo de fase de te radianos, tam¬ 
bém gerará uma linha reta exata na junta entre os elos 3 e 4. Mas esse mecanismo de barras 
é simplesmente um mecanismo de seis barras Watt transformado, obtido substituindo-se um 
elo binário com uma junta superior na forma de um par de engrenagens. Esse movimento li¬ 
near de cinco barras engrenado pode ser visto abrindo-se o arquivo Straight.5br no progTama 
Fivebar (ver Apêndice A), e animando-se o mecanismo de barras. 

Peaucellier* (1864) descobriu um mecanismo de movimento linear exato de oito barras 
e seis pinos, mostrado na Figura 3-29j. Os elos 5, 6 ,7 e 8 formam um losango de tamanho ade¬ 
quado. Os elos 3 e 4 podem ser quaisquer, desde que tenham tamanhos iguais. Quando O 2 O 4 
é exatamente igual a O o ponto C irá gerar um arco de raio infinito, isto é, uma linha reta 
exata. Movendo o pivô O 2 para a esquerda ou para a direita da posição mostrada, mudando 
somente o comprimento do elo 1 , esse mecanismo irá gerar verdadeiros arcos circulares com 
raio muito maior que o comprimento do elo. Outros mecanismos de barra para movimentação 
linear também existem. Ver Artobolevsky.f 2 ^ 


Projetando mecanismos otimizados de quatro barras para 
movimento linear 

Dado o fato de que um movimento linear exato pode ser gerado com seis ou mais elos usando 
somente juntas de revolução, por que então usar um mecanismo de quatro barras para movi¬ 
mentação linear aproximada? Uma razão é a busca pela simplicidade no projeto da máquina. O 
mecanismo de quatro barras com junta pinada é 0 mecanismo 1 GDL (graus de liberdade) mais 
simples possível. Outra razão é que uma boa aproximação para um verdadeiro movimento linear 
pode ser obtida com quatro elos e isto é frequentemente tff bom o suficiente” para as necessidades 
da máquina que está sendo projetada. Produzir tolerâncias irá, depois de tudo, tomar qualquer 
desempenho do mecanismo menor que 0 ideal. Como o número de elos e juntas aumenta, a pro¬ 
babilidade de que um mecanismo para movimentação linear exato reproduza seu desempenho 
teórico na prática é obviamente reduzida. 

Há uma real necessidade para movimentos lineares em maquinários de todos os tipos, es¬ 
pecialmente naqueles de produção automatizada. Muitos produtos consumidos, como câmeras, 
filmes, cosméticos, navalhas e garrafas são fabricados, impressos ou montados em máquinas so¬ 
fisticadas e complicadas que contêm muitos mecanismos de barras e sistemas carne e seguidor. 
Tiadicionahnente, a maioria desses tipos de equipamentos de produção tem sido de uma varie¬ 
dade de movimentos intermitentes. Isso significa que 0 produto é levado através da máquina em 
uma esteira transportadora linear ou rotativa, que pausa para que qualquer operação seja feita no 
produto e, então, indexa-o para a próxima estação de trabalho, que irá parar novamente para outra 


* Peaucellier foi capitao 
do exército francês e 
engenheiro militar. Ele 
foi 0 primeiro a propor 
0 campas compúse ou 
compasso composto, 
em 1864, mas nâo teve 
reconhecimento imediato. 
(Ele recebeu mais tarde 0 
“Prix Mütyon"do Instituto 
da França.) O matemático 
britânico-americano James 
Sylvester relatou para 
0 Àtheneum Club em 
Londres, em 1874, que 
li O movimento paralelo 
perfeito de Peaucellier 
parece tão simples e se 
move. tdo facilmente que 
as pessoas que o veem 
funcionar quase sempre 
expressam admiração 
por ter demorado tanto 
para ser descoberto”. O 
modelo do mecanismo 
de barras de Peaucellier 
foi então esquecido. O 
famoso físico Barão 
William Thomson (mais 
tarde Lord Kclvin) recusou 
abandoná-lo, declarando, 
‘Wííex Eu nâo tive o 
suficiente dele — è a coisa 
mais bonita que eu já vi 
na minha vida”. Fonte: S. 
Strandh. A Hisiory ofThe 
Machitw, Nova York: A & 
W Publishcrs, 1979, p. 67. 
Um applet JAVA que 
anima uma célula 
Peaucellier pode ser 
encontrado em: <http:/f 
math2.math.nthu.edu .tw í 
j cchuan/j a va- skctchpad/ 
peau.htm>. 
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operação ser desenvolvida. A força, o torque e a potência requerida para acelerar e desacelerar a 
grande massa da esteira transportadora (que é independente e tipicamente maior do que a massa do 
produto) limita drasticamente a velocidade com a qual essas máquinas podem funcionar. 

Questão econômicas continuamente demandam maiores taxas de produção, requerendo ve¬ 
locidades maiores e, consequentemente, máquinas mais caras. Essa pressão econômica tem feito 
muitos fabricantes reprojetarem seus equipamentos de montagem para movimento contínuo da 
esteira transportadora. Quando a produção está em movimento contínuo em uma linha Teta e 
com velocidade constante, toda a estação de trabalho que opera na produção deve ser articulada 
para seguir o produto e unir suas trajetórias em linha reta e em velocidade constante enquanto de¬ 
senvolve a tarefa. Esses fatores têm aumentado a necessidade de mecanismos para movimentação 
linear, incluindo aqueles capazes de desenvolver velocidade quase constante na trajetória linear. 

Um movimento (aproximado) em linha reta perfeito é facilmente obtido com um mecanismo 
de quatro barras biela-manivela. Mancais lineares (Figura 2-31) e guias lineares (Figura 2-36) es¬ 
tão disponíveis comercíalmente com um custo moderado e tomam isso uma solução razoável para 
o problema da direção da trajetória linear. Mas o custo e problemas de lubrificação de um meca¬ 
nismo biela-manivela guiado são ainda maiores que aqueles de mecanismos de quatro barras com 
juntas pinadas. Além disso, um bloco do biela-manivela tem um perfil de velocidade que é aproxi¬ 
madamente senoidal (com algum conteúdo harmônico) e está longe de ter velocidade constante ao 
longo de qualquer um dos seus movimentos. (Ver Seção 3.10 para um mecanismo biela-manivela 
modificado que tem aproximadamente velocidade da biela constante para parte do seu ciclo.) 

O mecanismo de barras tipo Hoeken oferece uma combinação ótima de retilirridade e ve¬ 
locidade constante aproximada e é um mecanismo manivela seguidor; então pode ser acionado 
por um motor. Sua geometria, dimensões e trajetória do acoplador são mostradas na Figura 
3-30. Esse é um mecanismo de quatro barras simétrico. Desde que o ângulo y da linha BP 
seja especificado e Lj = = BP , somente duas razões de elos são necessárias para definir sua 

geometria, digamos LJL* e LJL*. Se a manivela L 2 for dirigida a uma velocidade angular cons¬ 
tante (ú 2f a velocidade linear V x ao longo da porção em linha reta Àx da trajetória de acoplador 
será muito perto de constante ao longo de uma parte signihcante da trajetória da manivela Àp, 



‘ Ver referência [19] para Geometria do mecanismo de barras Hoeken, Mecanismo de barras mostrado com P no centro 
dedução das Equações 3.5. da parte da linha reta da trajetória, 
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TABELA 3-1 Razões de elos para menores erros possíveis de retilinidade e velocidade para várias 
faixas do ângulo da manivela de um mecanismo de quatro barras para 
movimentação linear aproximada tipo Hoekení 19 ! 


Alcance do 
movimento 

Otimização para retilinidade 


Otimização para velocidade constante 

8início %ds 
(grau) (grau) ciclo 

Máximo 

&Cy % 

AV 

% 

V* 

Razoes de elos 

Máximo 

ÍV X % 

aC., 


Razões de elos 

(I 2 BJj) 


I 3 /i 2 

ÁX/Lr> 

y 

% (1 2 üjj) 

1,/% 

hn 2 

Ax/i 2 

20 

170 

5,6% 

0,00001% 

0,38% 

1,725 

2,975 

3,963 

0,601 

0,006% 

0,137% 

1,374 

2,075 

2,613 

0,480 

40 

160 

11,1% 

0,00004% 

1,53% 

1,717 

2,950 

3,925 

1,193 

0,038% 

0,274% 

1,361 

2,050 

2,575 

0,950 

60 

150 

16,7% 

0,00027% 

3,48% 

1,702 

2,900 

3,850 

1,763 

0,106% 

0,387% 

1,347 

2,025 

Z538 

1,411 

80 

140 

22,2% 

0,001% 

6,27% 

1,679 

2,825 

3,738 

2,299 

0,340% 

0,503% 

1,319 

1,975 

2,463 

1,845 

100 

130 

27,8% 

0,004% 

9,90% 

1,646 

2,725 

3,588 

2,790 

0,910% 

0,640% 

1,275 

1,900 

2,350 

2,237 

120 

120 

33,3% 

0,010% 

1468% 

1,611 

2,625 

3,438 

3,238 

1,885% 

0,752% 

1,229 

1,825 

2,238 

2,600 

140 

110 

38,9% 

0,023% 

20,48% 

1,565 

2,500 

3,250 

3,623 

3,327% 

0,880% 

1,178 

1,750 

Z125 

2,932 

160 

100 

44,4% 

0,047% 

27,15% 

1,504 

2,350 

3,025 

3,933 

5,878% 

1,067% 

1124 

1,675 

ZÜ13 

3,232 

180 

90 

50,0% 

0,096% 

35,31% 

1,436 

2,200 

2,800 

4,181 

9,299% 

1,446% 

1,045 

1,575 

1,863 

3,456 


Um estudo foi feito para determinar os erros de retilinidade e velocidade constante do 
mecanismo de barras tipo Hoeken por meio de várias frações Ap do ciclo da manivela como 
uma função das razões de elos.í 19 ] O erro estrutural na posição (isto é, retilinidade) e s e o erro 
estrutural na velocidade ê v são definidos na notação da Figura 3-30 como: 


MAXU{C y! )-MlNl\c yi ) 

Ax 

max^^)-wnUv^ 


(3.5)* 


O erro estrutural foi computado separadamente em cada uma das nove faixas do ângulo da 
manivela Ap de 20° a 180°. A Tabela 3-1 mostra as razões de elos que dão os menores erros 
estruturais possíveis na posição ou na velocidade com valores de Ap de 20° a 180°. Note que 
o erro estrutural não pode atingir uma retilinidade ótima ou um erro minimo da velocidade em 
um mesmo mecanismo de barras. Entretanto, acordos razoáveis entre os dois critérios podem 
ser alcançados, especialmente para menores faixas do ângulo da manivela. Os erros em ambos, 
retilinidade e velocidade, aumentam quanto maiores porções da curva forem usadas (maior 
AP). A utilização da Tabela 3-1 para projetar um mecanismo de barras para movimentação 
linear será mostrada em um exemplo. 


EXEMPLO 3-12 

Projetando um mecanismo de barras para movimentação linear tipo Hoeken. 

Problema: É necessário um movimento linear longo de 100 mm através de 1/3 do ciclo 
total (120° de rotação da manivela). Determine as dimensões de um meca¬ 
nismo de barras tipo Hoeken que irá: 
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(a) Produzir um mínimo desvio de um movimento linear. Determine seu 
máximo desvio da velocidade constante. 

(b) Produzir um mínimo desvio da velocidade constante. Determine seu 
máximo desvio do movimento linear. 


Solução: (Ver Figura 3-30 e Tabela 3-1.) 

1 A parte (a) requer a linha reta mais exata. Na Tabela 3-1 selecione a sexta linha, que é para 
uma duração do ângulo da manivela Ap do ângulo requerido de 120°. A quarta coluna mos¬ 
tra o mínimo desvio possível da reta, que é 0,01% do comprimento da porção de linha 
reta utilizada. Então, para um comprimento de 100 mm, o desvio absoluto será 0,01 mm 
(0,0004 pol.). À quinta coluna mostra que seu erro da velocidade será 14,68% da velocida¬ 
de média pelo comprimento de 100 mm. O valor absoluto desse erro da velocidade, é claro, 
depende da velocidade na manivela. 

2 As dimensões do mecanismo de barras para a parte (a) são encontradas pelas razões nas 
colunas 7, 8 e 9. O comprimento da manivela requerido para obter o comprimento de 100 
mm do movimento linear Àx é: 


da Tabela 3-1: 


— = 3,238 



100 mm 
3,23 


= 30,88 mm 


M 


Os outros comprimentos dos elos serão 


da Tabela 3-1 


= 2,625 

L x - 2,625Lj = 2,625(30,88 mm) = 81,07 rnm 


(b) 


da Tabela 3-1 


— = 3,438 

h 

(o) 

L 3 = 3,43812 =3,438(30,88 mm) = 106,18 tnm 


Então, o mecanismo de barras completo é: = 81,07; L 2 = 30,88; L 3 = i 4 = BP = 106,18 
mm. A velocidade nominal V x do ponto do acoplador no centro da linha reta (Ò 2 = 180°) pode 
ser encontrada pelo fator na sexta coluna, que deve ser multiplicado pelo comprimento da ma¬ 
nivela L 2 e a velocidade angular da manivela em radianos por segundo (rad/s). 

3 A parte (b) requer a velocidade mais exata. Novamente, na Tabela 3-1, selecione a sexta 
linha, que é para a duração do ângulo da manivela Ap do ângulo requerido de 120°. A10- 
coluna mostra 0 mínimo desvio possível da velocidade constante, que é 1,885% da ve¬ 
locidade média V x no comprimento da porção de linha reta utilizada. A1 I a coluna mostra 
0 desvio da reta, que é 0,752% do comprimento da porção de linha reta utilizada. Então, 
para um comprimento de 100 mm, o desvio absoluto na retilínidade para esse mecanismo 
de barras de velocidade constante ótima será 0,75 mm (0,030 pol.). 

4 Os comprimentos dos elos são encontrados da mesma maneira como foi feito no passo 
2, exceto que as razões de elos usadas são 1,825; 2,238 e 2,600 das colunas 13, 14 e 15. 
O resultado é: Lj = 70,19; L 2 = 38,46; =L^BP = 86,08 mm. A velocidade nominal 
V x do ponto do acoplador no centro da linha reta (0 2 = 180°) pode ser encontrada pelo 
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fator na 12 a coluna, que deve ser multiplicado pelo comprimento da manivela L 2 e pela 
velocidade angular da manivela (ú 2 em radianos por segundo (rad/s). 

5 A primeira solução (passo 2) fornece uma linha reta extremamente exata sobre uma parte 
signifieanie do ciclo, mas seu desvio de 15% na velocidade seria provavelmente inaceitá¬ 
vel se esse fator fosse considerado importante. A segunda solução (passo 3) nos fornece 
menos de 2% de desvio da velocidade constante, o que pode ser viável para uma aplica¬ 
ção de projeto. Seu desvio de 3/4% da retilinidade, sendo muito maior do que no primeiro 
projeto, pode ser aceitável em algumas situações* 


3.9 MECANISMOS COM TEMPO DE ESPERA 

Um requisito comum em problemas de projeto de maquinas é a necessidade de um tempo 
de espera nos movimentos de saída. Um tempo de espera é definido como movimento de 
saída zero para algum movimento de entrada diferente de zero . Em outras palavras, o motor 
se mantém funcionando, mas o elo de saída para de se mover. Muitas máquinas de produção 
desenvolvem uma série de operações que envolvem alimentar uma peça ou ferramenta dentro de 
um espaço de trabalho e, então, mantê-la lá (em um tempo de espera) enquanto alguma tarefa é 
desenvolvida. Então, a peça deve ser removida do espaço de trabalho e, talvez, ser mantida em 
uma segunda espera enquanto o resto da máquina continua trabalhando, realizando indexações 
ou desenvolvendo outras tarefas. Cames e seguidores (ver Capítulo 8} são frequentemente 
usados paia essas tarefas, porque é muito fácil criar um tempo de espera com um came. Mas há 
sempre um dilema em projetos de engenharia, e cames possuem seus problemas de alto custo e 
uso, como descrito na Seção 2.17. 

É possível também obter tempo de espera com mecanismos de barras “puros" somente 
de elos e juntas pinadas, que têm algumas vantagens sobre os cames, como o baixo custo e a 
alta confiança. Mecanismos de barras com tempo de espera são mais difíceis de projetar que 
utilizar cames com tempo de espera. Mecanismos de barras geralmente irão produzir somente 
uma aproximação de tempo de espera, mas será muito mais barato para fazer e manter que 
cames. Assim, eles podem valer o esforço. 


Mecanismos com tempo de espera simples 

Existem duas aproximações para projetar mecanismos com tempo de espera simples. Am¬ 
bos resultam em mecanismos de seis barras, e ambos requerem que primeiro se encontre um 
mecanismo de quatro barras com uma curva do acoplador adequada. Uma díadc é adicionada 
para produzir um elo de saída com as características de tempo de espera desejadas. A primeira 
aproximação a ser discutida requer o projeta ou a definição de um mecanismo de quatro barras 
com uma curva do acoplador que contenha uma parte de arco circular aproximada, na qual o 
“arco” ocupa a parte desejada do ciclo do elo de entrada (manivela) designado como o tempo de 
espera. Um atlas de curva do acoplador é inestimável para essa parte da tarefa. Curvas do aco¬ 
plador simétricas são também bem ajustadas para a tarefa, e a informação na Figura 3-21 pode 
ser utilizada para encontrá-las. 

EXEMPLO 3-13 

Mecanismo com tempo de espera simples somente com juntas de revolução. 

Problema: Projete um mecanismo de seis barras para 90° do movimento do seguidor 
através de 300 graus de manivela, com tempo de espera para o restante de 60 a . 
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Solução: (Ver Figura 3-31.) 

1 Procure no atlas H&N por um mecanismo de quatro barras com uma curva do acoplador 
tendo uma parte de arco circular aproximada (pseudo) que ocupe 60° do movimento da 
manivela (12 traços). O mecanismo de quatro barras escolhido está mostrado na Figura 
3-3 la. 

2 Coloque esse mecanismo de barras em escala, incluindo a curva do acoplador, e encon¬ 
tre o centro aproximado do pseudoarco da curva do acoplador escolhida usando técnicas 
geométricas gráficas. Desenhe a corda do arco e construa seu bissetor perpendicular, 
como mostrado na Figura 3-3lb. O centro será sobre esse bissetor. Encontre-o, dese¬ 
nhando arcos com a ponta do compasso no bissetor, enquanto ajusta o raio para conse¬ 
guir o melhor ajuste para a curva do acoplador. Marque o centro D do arco. 

3 Seu compasso agora deve estar ajustado para o raio aproximado do arco do acoplador. 
Esse será o comprimento do elo 5, que será fixo ao ponto P do acoplador. 

4 Trace a curva do acoplador com a ponta do compasso, enquanto mantém o lápis guia do 
compasso no bissetor perpendicular, e encontre a localização extrema ao longo do bisse¬ 
tor, que o guia do compasso alcançará. Marque este ponto E. 

5 O segmento linear DE representa o deslocamento máximo que um elo de comprimento 
PD , fixo a P , alcançará ao longo do bissetor. 

6 Construa um bissetor perpendicular do segmento linear DE e estenda-o para uma direção 
conveniente. 

7 Localize o pivô fixo no bissetor de DE y tal que as linhas O^D e O^E formem a corda do 

ângulo de saida desejado, neste exemplo, 90°. 

8 Desenhe o elo 6 de D (ou E) atravessando e estenda-o para qualquer comprimento 
conveniente. Esse é o elo de saída que terá o tempo de espera para a parte especificada 
do ciclo da manivela. 

9 Confira os ângulos de transmissão. 

10 Faça um modelo do mecanismo de barras e articule-o para conferir suas funções. 


Este é um mecanismo com tempo de espera simples, porque durante o tempo no qual o ponto 
P do acoplador está percorrendo aparte do pseudoarco da curva do acoplador, a outra extremi¬ 
dade do elo 5, fixo &P e o mesmo comprimento que o raio do arco, é essencialmente estacionária 
na sua outra extremidade, que é o centro do arco. Entretanto, o tempo de espera no ponto D terá 
alguma “instabilidade” ou oscilação, porque D é somente um centro aproximado do pseudoarco 
no sexto grau da curva do acoplador. Quando o ponto P deixa parte do arco, irá dirigir vagaro¬ 
samente o elo 5 de D para E } que irá girar o elo de saída 6 através do seu arco, como mostrado 
na Figura 3-31c. Note que podemos ter qualquer deslocamento angular que desejarmos do elo 6 
com os mesmos elos 2 e 5, assim como eles definem completamente sozinhos o aspecto de tempo 
de espera. Movendo o pivô Capara a esquerda e para a direita ao longo do bissetor da linha DE, o 
deslocamento angular do elo 6 mudará, mas não a regulagem. Na realidade, um bloco deslizante 
poderia ser substituído pelo elo 6 como mostrado na Figura 3-31 d, e resultaria na translação 
linear ao longo da linha DE com a mesma regulagem e tempo de espera em D. Entre com o ar¬ 
quivo F03-31c.6br no programa Sdíbar (ver Apêndice A) e se anime para ver o mecanismo do 
Exemplo 3-13 em movimento. O tempo de espera no movimento do elo 6 pode ser claramente 
visto na animação, incluindo a instabilidade devido à sua aproximação natural. 
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(o) Mecanismo de quatro barras manivela seguidor (b) Construção da díade com tempo de 

escolhido com seção do pseudoarco para Ó0 D espera de saída 

de rotação do elo 2 



(c) Mecanismo de seis barras com tempo (af) Mecanismo de seis barras com tempo 

de espera simples completo com opção de espera simples completo com opção 

de saída seguidor de saída deslizante 

FIGURA 3-31 

Projeto de um mecanismo de seis barras com tempo de espera simples com saída seguidor ou deslizante, usando uma 
curva do acoplador pseudoarco. 
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Mecanismos com tempo de espera duplo 

Também è possível, usando uma curva do acoplador de quatro barras, gerar um movimento 
de saída com tempo de espera duplo. A abordagem é a mesma usada no mecanismo com tempo 
de espera simples do Exemplo 3-11. Agora é necessário que acurva do acoplador tenha dois arcos 
circulares de aproximadamente mesmo raio, mas com centros diferentes, ambos convexos ou am¬ 
bos côncavos. Um quinto elo de comprimento igual ao raio dos dois arcos será adicionado, de for¬ 
ma que ele e o elo 6 se mantenham quase estacionários no centro de cada arco, enquanto o ponto 
do acoplador atravessa as regiões circulares de sua trajetória. O movimento do elo de saída 6 ira 
ocorrer somente quando o ponto do acoplador estiver entre essas porções arqueadas. Mecanismos 
de maior ordem, como os engrenados de cinco barras, podem ser usados para criar saldas com 
múltiplos tempos de espera por uma técnica similar, desde que as curvas dos acopladores possuam 
múltiplos arcos aproximadamente circulares. Ver o exemplo doubte-dwell íinkage existente no 
programa SlXBAR (ver Apêndice A) para uma demonstração dessa abordagem. 

Uma segunda abordagem usa uma curva de acoplador com dois segmentos aproximada¬ 
mente retos de duração apropriada. Se um cursor deslizante (elo 5) for conectado à primeira 
parte do mecanismo, e o elo 6 puder deslizar sobre o elo 5, basta escolher um pivô para o sexto 
elo na intersecção dos prolongamentos dos segmentos retos. O resultado é mostrado na Figura 
3-32. Enquanto o bloco 5 percorre os segmentos retos da curva, não haverá nenhuma rotação 
no elo 6. A natureza aproximada da linha reta causa uma certa vibração durante as esperas. 

ií^D EXEMPLO 3-14 

Mecanismos com tempo de espera duplo. 

Problema: Projetar um mecanismo de seis barras para um movimento de saída no 
seguidor de 80° a partir de um movimento de 20° da manivela, com espera 
de 160°, retomo em 140° e uma segunda espera de 40°. 

Solução: (Ver Figura 3-32.) 

1 Pesquise no atlas H&N ou outro recurso similar por um mecanismo que produza uma 
curva com dois segmentos aproximadamente retos. Um deve ocupar 160° da rotação de 
entrada (32 traços), e o segundo, 40° (oito traços). Essa é uma curva em forma de cunha 
como mostra a figura 3-32a. 

2 Faça o desenho desse mecanismo em escala, incluindo a curva do acoplador, e encontre a 
intersecção dos prolongamentos dos segmentos retos. Chame esse ponto de 

3 Projete o elo 6 para se alinhar com os segmentos retos, articulado em O Faça uma ranhu¬ 
ra no elo 6 para acomodar o elo deslizante 5 como na Figura 3-32b. 

4 Conecte o elo deslizante 5 ao ponto do acoplador do elo 3 usando uma junta pinada. O 
mecanismo de seis barras é mostrado na Figura 3-32c. 

5 Confira os ângulos de transmissão. 


Deveria ser evidente que esses mecanismos com tempos de espera têm algumas desvantagens. 
Além de serem difíceis de sintetizar, fornecem somente esperas aproximadas que têm uma certa 
vibração. Eles também tendem a ser grandes, em relação ao movimento de saída obtido, então são 
de difícil acomodação. A aceleração do elo de saída também pode ser muito alta como na Figura 
3-32, quando o elo 5 está próximo ao pivô Oç. (Note o grande movimento angular do elo 6 resultan- 
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espera duplo 


FIGURA 3-32 


Movimento de seis barras com tempo de espera duplo. 
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te de um pequeno movimento do elo 5.) No entanto, eles podem ser de grande valor em situações 
em que não è necessária uma espera perfeitamente estática, e o baixo custo e a alta confiabilidade 
forem fatores importantes. O programa Sixbar (ver Apêndice A) tem exemplos de mecanismos 
com tempo de espera simples e duplo. 

3.10 OUTROS MECANISMOS ÚTEIS* 

Existem muitos problemas práticos de concepção de mecanismos que podem ser resolvi¬ 
dos com o projeto inteligente dos elos. Uma das melhores referências paia esses mecanismos 
é Hain.P 2 ] Outro catálogo útil de mecanismos são os cinco volumes de Artobolevsky.P°J 
Iremos apresentar alguns exemplos daqueles que consideramos úteis. Alguns são mecanismos 
de quatro barras, outros são de seis barras de Watt ou de Stephenson, ou de oito barras. Arto- 
bolevsky apresenta as razões dos elos, porém Hain não o faz; Hain descreve sua construção 
geométrica, então as dimensões dos mecanismos mostrados aqui são aproximadas, obtidas pela 
medição dos desenhos confeccionados por ele. 


* Alguns mecanismos 
bastante interessantes 
podem ser encontrados 
em: <http://www.mfd abbs . 
p wp .b lucy onder. co.uk/ 
MathsP ages/Sk etchPad_ 
Fi Les/Mechankal_ 

Linkagc s/Mcchanic al_ 
Linkages.html^ onde 
você também encontrará 
desenhos dc mecanismos c 
as curvas dos acopladores 
e ainda links para 
download dc ãpplets 
JAVA com animações 
dos movimentos dos 
mecanismos. 


** Esse assunto será 
tratado em detalhes no 
Capítulo 13. 


Movimento de pistão em velocidade constante 

O mecanismo biela-manivela de quatro barras é provavelmente o mecanismo mais usado em 
máquinas. Cada motor de combustão interna (Cl) e compressor alternativo possui um mecanismo 
desse tipo para cada pistão. Máquinas industriais os utilizam para obter movimentos retilíneos. 
Na maioria dos casos, esse mecanismo simples é completamente adequado á aplicação, conver¬ 
tendo uma entrada rotativa contínua em uma saída linear oscilante. Uma limitação é a falta de 
controle sobre o perfil de velocidade do cursor quando a manivela gira a uma velocidade angular 
constante. Alterar a razão dos elos (manivela versus acoplador) gera um eleito de segunda ordem 
nas curvas de velocidade e aceleração,** mas sempre será um movimento fúndamentalmente 
senoídal. Em alguns casos é necessária uma velocidade constante ou pratic amente constante no 
movimento de avanço ou de Tecuo do cursor. Um exemplo é uma bomba alternativa para medir 
fluidos cujo fluxo deve ser constante durante o período de avanço. Uma solução direta é usar um 
eame para conduzir o pistão a uma velocidade constante em vez de usar um mecanismo biela- 
-manivela. Entretanto, HauiP^ fornece uma solução usando mecanismos de barras para esse 
problema: adicionar um estágio de quatro barras á manivela com a geometria escolhida para 
modular o movimento senoidal do cursor de forma a ter velocidade aproximadamente constante. 

A Figura 3-33 mostra o resultado, que é eletívameníe um mecanismo de seis barras de Watt. 
A velocidade angular de elo 2 é constante. Isso faz com que sua “saída”, o elo 4, tenha uma 
velocidade angular variável, que se repete a cada ciclo. Essa velocidade angular variável passa 
a ser a entrada do estágio biela-manivela 4-5-6, cujo elo de entrada é o elo 4. Dessa forma, a 
oscilação da velocidade do elo 4 efetivamente “corrige” ou modula a velocidade do cursor para 
ficar quase constante no movimento de avanço, como desenhado na figura. O desvio em relação 
à velocidade constante é < 1% para 240° < < 270° e <= 4% para 190° < < 316°. Sua velo¬ 

cidade no retomo varia mais do que no mecanismo não modulado. Esse é um exemplo do efeito 
de mecanismos em cascata. Cada função de saída de um estágio se toma a entrada do seguinte 
e o resultado final é a combinação matemática deles, análogo à inserção de termos a uma série. 

Além de medir fluidos, esse mecanismo tem aplicação em situações em que uma peça deve 
ser apanhada de uma base estática e transferida para uma correia transportadora que se move em 
velocidade constante. O cursor possui pontos de velocidade nula nos extremos do movimento, 
movimento retilíneo exato em ambas as direções, e uma longa região de velocidade aproxima¬ 
damente constante. Note, entretanto, que o mecanismo de linha reta de Hceken da Seção 3.8 
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FIGURA 3-33 

Mecanismo biela-manivela de seis barras com conexão de arrasto com velocidade quase constante. 


fornece uma linha reta quase exata com velocidade quase constante usando apenas quatro elos e 
quatro juntas pinadas, em vez de seis elos e uma trilha deslizante necessários aqui. O mecanismo 
de Hoeken também é útil para a aplicação de pegar e posicionar peças com velocidade constante. 


Movimento grande angular do seguidor* 


Muitas vezes deseja-se obter um movimento de ida e volta do seguidor por meio de um 
grande ângulo com uma rotação de entrada constante. Um mecanismo manivela seguidor de 
quatro barras que seja Grashof é limitado a um ângulo de cerca de 120° do seguidor se os ân¬ 
gulos de transmissão forem mantidos acima de 30°. Uma oscilação de 180° do seguidor iria 
obviamente requerer que o ângulo de transmissão fosse a zero e também criasse um mecanismo 
Classe III de Barker com pontos mortos (singularidades), uma solução inaceitável. Para obter 
uma oscilação maior que 120° com bons ângulos de transmissão são necessárias seis barras. 
Hainí 22 3 projetou tal mecanismo (mostrado na Figura 3-34) como um mecanismo de Stephen- 
son 111 de seis barras, que fornece 180° de TOtação do seguidor com uma rotação contínua da 
manivela de entrada. Esse é um mecanismo sem Tetomo rápido em que uma rotação de 180° 
da manivela de entrada corresponde à oscilação completa do seguidor de saída. 

Uma saída do seguidor ainda maior que 212° é obtida do mecanismo de seis barras de 
Watt 11 mostrado na Figura 3-35. Esse mecanismo é usado para oscilar o agitador em algumas 
máquinas de lavar. O motor move a manivela dentada 2 através de um pinhão P. A manivela 2 
faz o seguidor 4 oscilar 102° por meio do acoplador 3. O seguidor 4 serve como entrada para 
o seguidor 6 através do acopladoT 5. O seguidor 6 é conectado ao agitador no tubo de lavagem. 
Os ângulos mínimos de transmissão são 36° no estágio 1 (elos 2-3-4) e 23° no estágio 2 (elos 
4-5-6). 

Hainí 22 ] também criou um extraordinário mecanismo de oito barras que fornece ±360° de 
movimento oscilatório do seguidor a partir de uma rotação contínua da manivela de entrada 
num único sentido! Esse mecanismo, mostrado na Figura 3-36, tem um ângulo de transmissão 
mínimo de 30°. Pequenas variações na geometria desse mecanismo fornecerão oscilações de 
saída maiores ou menores que ±360°. 


* Os mecanismos 
mostrados tia figuras 
3-34 e 3-35 podem ser 
animados no programa 
Sixbar (ver Apêndice A) 
abrindo-se os arquivos 
F03-34.6br c FÜ3-35,5br + 
respectívamente. 
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(o) Posição extrema do elo 6 no 
sentido anti-horário 


(b) Posição média do elo ó (c) Posição extrema do elo 6 no 

sentido horário 


o 4 o 6 = 1,00 

L 3 = AB - 4,248 

L â = 1,542 

DB = 3,274 

i 2 = 1,556 

£4 = 2,135 

CD = 2,158 

ZCDB = 36° 


FIGURA 3-34 

Mecanismo de Stephenson 111 de seis barras com oscilação de 180° do elo á quando a manivela 2 realiza uma rotação 
completa (Fonte: Hain t22 l p. 448-50). 


Movimento circular de centro remoto 

Quando um movimento rotativo é necessário, mas não há disponibilidade para se montar 
um eixo no centro da rotação, um mecanismo de barras pode ser usado para descrever um 
movimento circular aproximado ou exato “no ar” afastado dos eixos fixos e móveis do meca¬ 
nismo. Artobolevskyt 20 ! mostra 10 mecanismos desses, dos quais dois estão reproduzidos na 
Figura 3-37. 



(a) Posição extrema do elo 6 no sentido 
antl- horário a 9ó,4 Q 



(b) Posição extrema do eío ó no sentido 
horário a -115,2° 


L2= 1,000 = 3,800 L 5 = 1,286 Le = 0,771 


0 4 B= 1,286 O4 D = 1,429 0 2 0 4 =3,857 0 2 0 6 =4,643 


FIGURA 3-35 

Mecanismo agitador de máquina de lavar - motor de velocidade constante aciona o eío 2 e o agitador é oscilado peio 
elo ó em O ó . 
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O 2 0 4 = Í,OO Lq - 0,450 4 = 0,990 4 = 0,325 L 7 = 0,938 4 = 0,572 CD = 0,325 CE =1,145 

DE - 0,823 0406 = 0,419 C 4 tf = C 4 C = 0,590 ZCDE= 173° 


FIGURA 3-36 

Mecanismo de oito barras com rotação oscilatória do elo 8 de ±360° quando a manivela 2 realiza uma rotação 
completa (Fonte: Hain^J p, 3&S-70), 

A Figura 3-37a mostra um mecanismo de quatro barras traçador de círculos aproximados 
desenvolvido por Chebyschev. Quando a manivela rotaciona no sentido anti-horário, o ponto 
P traça um círculo de mesmo diâmetro no sentido horário. A Figura 3-37b mostra um meca¬ 
nismo de seis barras traçador de círculos exatos de Delone, que contém uma célula pantográ¬ 
fica (B-C-D-O^) que faz com que 0 ponto P imite 0 movimento de A em relação a O 4 , mas 
rotacionando no sentido oposto. Se um elo for acrescentado entre O p e P , ele irá rotacionar 
com a mesma velocidade, pOTém no sentido oposto ao elo 2. Assim esse mecanismo poderia 
ser substituído por um par de engrenagens com a relação de transmissão 1:1 (ver 0 Capítulo 
9 para mais informações sobre engrenagens). 



(d) Traçador de círculos aproximados de 
Chebyschev de quatro barras 



AB = BC = CD = 

o^o 4 

°a°p 

ao 2 = 


DP = tfO 4 = DO 4 = l,0 


(b) Traçador de círculos exatos de 
Delone de seis barras 
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FIGURA 3-37 

Mecanismos geradores de círculos (fonte: Artobolevsky^í v, l r p, 450-1). 
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3.13 PROBLEMAS 


* 3-1 Classifique os exemplos a seguir quanto a geração de caminho, movimento ou função, 
a. Um mecanismo dc mira de telescópio (rastreador dc estrelas). 


* Respostas no Apêndice F, 
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TABELA P3-0 

Matriz d 9 tópicos e 
problemas 

3.2 Tipo de Movimento 

3-1 

3.3 Condições, limites 

3-14, 3-15, 3-22* 

3-23, 3-36, 3-39,3-42 

3.4 Síntese 
dimensionei 

Duas posições 
3-2, 3-3,3-4, 3-20, 

3-46,3-47,349, 

3-50, 3-52, 3-53, 

3-55, 3-56,3-59,3-60 
Três posições com 
pivôs móveis 
especificados 

3-5,348,3-51,3-54, 

3-57,3-61 

Três posições com 

pivôs fixos 

especificados 

3-6,3-58,3-62 

3.5 Mecanismos de 
retorno rápido 

Qjatro barras 
3-7 

Seis barras 
3-8, 3-9 

3.6 Curvas de acoplador 

3-15, 3-33, 3-34, 

3-35 

3.7 Mecanismos cognatos 

3-10,3-16,3-29, 

3-30, 3-37, 340, 343 
Movimento paralelo 
3-17,3-18, 

3-21,3-28 
Cognatos de 
mecanismos de 
cinco barras 
engrenados para 
mecanismos de 
quatro barras 

3-11,3-25,3-38, 

3-41, 344 

3.8 Mecanismos para 
movimentação linear 

3-19,3-31,3-32 

3.9 Mecanismos com 
tempo de espera 

Tempo de espera simples 
3-12,3-72 

Tempo de espera duplo 
3-13,3-26,3-27 


b. Um mecanismo de controle da pá de uma retro escavadeira. 

c. Um mecanismo de ajuste de um termostato. 

d. Um mecanismo de movimento de uma cabeça de impressão. 

e. Um mecanismo de controle da caneta de uma ploiadora XY, 

3-2 Projete um mecanismo Grashof manivela seguidor dc quatro bairas para obter uma oscilação 
dc saída dc 90° sem retomo rápido, (Ver Exemplo 3-1.) Construa um modelo cm escala e 
determine as posições de singularidade c o ângulo dc transmissão mínimo. 

* 3-3 Projete um mecanismo dc quatro barras dc forma que o movimento de saída do seguidor 

atinja as duas posições mostradas na Figura P34 sem retomo rápido. (Ver Exemplo 3-2.) 
Construa um modelo cm escala c determine as posições dc singularidades c o ângulo dc 
transmissão mínimo. 

34 Projete um mecanismo dc quatro barras dc forma que o acoplador de saída atinja as duas 
posições mostradas na Figura P3-1 sem retomo rápido. (Ver Exemplo 3-3.) Construa um 
modelo cm cseala c determine as posições dc singularidades e o ângulo dc transmissão 
mínimo. Acrescente uma díade motora. (Ver Exemplo 34.) 

* 3-5 Projete um mecanismo dc quatro barras dc forma que o acoplador atinja as três posições 

mostradas na Figura P3-2. (Ver também Exemplo 3-5.) Ignore os pontos 0 2 e 0 4 mostrados. 
Construa um modelo cm escala c determine as posições dc singularidades c o ângulo dc 
transmissão mínimo. Acrescente uma díade motora. (Ver Exemplo 34.) 

* 3-6 Projete um mecanismo dc quatro barras que fomeça as três posições mostradas na Figura 

P3-2 usando os pivôs fixos 0 2 e O a mostrados. Construa um modelo cm escala c determine as 
posições de singularidades e o ângulo de transmissão mínimo. Acrescente uma díade motora, 

3-7 Repita o Problema 3-2 com retomo rápido para uma relação dc tempo dc 1:1,4. (Ver 
Exemplo 3-9.) 

* 3-8 Projete um mecanismo de seis barras com elo de arrasto com retomo rápido para uma 

relação dc tempo dc 1:2, e movimento dc saída dc 60° do seguidor. 

3-9 Projete um mecanismo manivela formador com retomo rápido para uma relação de tempo 
de 1:3. (Ver Figura 344.) 

* 3-10 Encontre os dois cognatos do mecanismo na Figura 3-17. Desenhe os diagramas dc Caylcy c 
dc Robcrts. Confirme seus resultados com o programa Fourbàr (ver Apêndice A). 



FIGURA P3-1 

Problemas 3-3 e 3-4, 


* Respostas no Apêndice R 
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FIGURA P3-2 


Problemas 3-5 e 3-ó. 


3-11 Encontre os três mecanismos engrenados de cinco barras equivalentes para os três cognatos 
de quatro barras da Figura 3“25a. Confira seus resultados comparando as curvas do acoplador 
com os programas Fourbar e FlVEBAR (ver Apêndice A). 

3-12 Projete um mecanismo dc seis barras com tempo de espera simples para uma espera após 90° 
do movimento da manivela, com uma oscilação dc saída do seguidor dc 45°. 

3-13 Projete um mecanismo dc seis barras com tempo dc espera duplo para uma espera dc 90° do 
movimento da manivela, com uma oscilação de saída do seguidor de 60°, seguido de uma 
oulra espera após 60° de movimento da manivela. 

3-14 A Figura P3-3 mostra um rebolo operado por pedal acionado por um mecanismo de quatro 
barras. Faça um modelo do mecanismo cm qualquer escala conveniente. Encontre o ângulo 
dc transmissão mínimo do modelo. Comente o funcionamento. Irá funcionar? Sc sim, 
explique como será o funcionamento. 

3-15 A Figura P3-4 mostra um mecanismo de quatro barras não Grashof que é acionado pelo elo 0 2 A. 

a. Encontre o ângulo dc transmissão na posição mostrada. 

b. Encontre as posições dc comutação cm termos do ângulo A 0^0 4 . 

c. Encontre os ângulos dc transmissão máximos e mínimos sobre todo o intervalo dc 
movimento usando técnicas gráficas. 

d. Desenhe a curva do acoplador do ponto P sobre lodo o intervalo de movimento. 



Problema 3-14 Rebolo 
operado por pedal. 
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P 



FIGURA P3-4 

Problemas 3-15 a 3-18. 


3-16 Desenhe o diagrama de Roberts para o mecanismo da Figura P3-4 c encontre seus cognatos. 
Eles são Grashof ou não Grashoí? 

3-17 Projete um mecanismo de seis barras de Watt I para gerar um movimento paralelo que segue 
a trajetória do ponto P do mecanismo da Figura P3-4. 

3-18 Adicione uma dl ade motora à solução do Problema 3-17 para conduzir o mecanismo 
por iodo o intervalo de movimento possível sem retomo rápido. (O resultado será um 
mecanismo de oito barras.) 

3“ 19 Projete um mecanismo de juntas pinadas que guiará os garfos da empilhadeira da Figura 
P3-5 para cima e para baixo em uma linha quase reta sobre o intervalo de movimento 
mostrado. Posicione os pivôs fixos de forma que fiquem próximos a alguma parte do corpo da 
empilhadeira. 

3-20 Á Figura P3“6 mostra um mecanismo de descarga com elo em “V” para um transportador 
de rolos de papel. Projete um mecanismo de juntas pinadas para substituir o pistão 
pneumático que rotaciona o balancim c o clo em V pelo ângulo de 90° mostrado. 

Mantenha os pivôs fixos o mais próximos possível da estrutura existente. Seu mecanismo 
de quatro barras deve ser Grashof e deve ter uma singularidade cm cada posição extrema 
do balancim. 

3-21 A Figura P3-7 mostra um mecanismo transportador oscilante que usa uma curva do 

acoplador de quatro barras, copiada por um mecanismo paralelogramo. Note a manivela e 
o acoplador tracejados mostrados na metade direita do mecanismo eles eram redundantes 
e foram removidos do mecanismo de quatro barras duplicado. Usando o mesmo estágio 
condutor (elos L lt L 2 , L 3> L A com pomo acoplador F), projete um mecanismo de Watt I de 
seis barras que conduzirá o elo 8 no mesmo movimento paralelo usando dois cios a menos. 

* 3“22 Encontre os ângulos de transmissão máximos e mínimos do estágio de 4 barras (elos 
L 2 t £ 3 » £ 4 ) na Figura P3-7 para ter exatidão gráfica. 



Empilhadeira : 


FIGURA P3-5 


* Respostas no Apêndice F. Problema 3-19. 
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Embobinadora 
dc papel 


Balaneim 


Elo em V 


Pistão 

pneumático 


FIGURA P3-ó 

Problema 3-20. 


*3-23 A Figura P3-8 mostra um mecanismo dc quatro barras usado cm um tear mecânico para 
conduzir um pente dc tecelagem contra o fio* * “golpeando-o” para dentro do tecido. 
Determine a condição de Grashoíe os ângulos de transmissão mínimo e máximo. 

3-24 Desenhe o diagrama dc Robcrls c encontre os cognatos do mecanismo da Figura P3-9. 

3-25 Encontre o mecanismo engrenado equivalente dc cinco barras cognato do mecanismo da 
Figura P3-9. 

3-26 Use o mecanismo da Figura P3-9 para projetar um mecanismo oito barras com tempo dc 
espera duplo e que tenha uma oscilação dc saida de 45°. 

3-27 Use o mecanismo da Figura P3-9 para projetar um mecanismo dc oito bairas com tempo dc 
espera duplo que tenha uma saída deslizante com o comprimento dc cinco manivelas. 



As dimensões exibidas sao razoes entre os elos - use qualquer escala conveniente. 


FIGURA P3-7 

Problemas 3-21 e 3-22 Mecanismo transportador oscilante de linha reta com oito barras. 


* Respostas no Apêndice F. 
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dimensões em mm 


FIGURA P3-8 


FIGURA P3-9 

■PHRIIIIPHHimiiRlIBlISgpilP) 

Problemas 3-24 a 3-27. 


Problema 3-23. 

3-28 Use dois dos cognatos da Figura 3-26b para projetar um mecanismo dc seis barras para 

movimento paralelo tipo Watt I que conduz um do pela mesma curva do acoplador por todos 
os pontos. Comente as similaridades eom o diagrama de Robert original. 

3-29 Encontre os cognatos do mecanismo dc linha reta de Watt. da Figura 3-29a. 

3-30 Encontre os cognatos do mecanismo dc linha reta de Robert da Figura 3-29c. 

* 3-31 Projete um mecanismo dc linha reta dc Hochcn para fornecer erro mínimo na velocidade cm 
22% do ciclo para um movimento dc linha reta dc 150 mm. Especifique todos os parâmetros 
do mecanismo. 

3-32 Projete um mecanismo dc linha reta dc Hoehen para Fornecer erro mínimo dc rctilinidadc 
cm 39% do ciclo para um movimento de linha reta dc 200 mm. Especifique todos os 
parâmetros do mecanismo. 

3-33 Projete um mecanismo que Forneça uma curva do acoplador simétrica no formato de um ‘Teijão” 
como mostrado na Figura 3-16. Use os dados da Figura 3-21 para determinar as relações entre 
os elos c gerar a curva do acoplador com o programa Fourbàr (ver Apêndice Â). 

3-34 Repita o Problema 3-33 para uma curva do acoplador com reta dupla. 



* Respostas no Apêndice F. Problemas 3-3ó a 3-38. 
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FIGURA P3-11 


ProbEemas 3-39 a 3-41. 


3-35 Repila o Problema 3-33 para uma curva de acoplador na forma de uma “cimitarra” com dois 
cúspides distintos, Mostre que há (ou não fiá) cúspides verdadeiros na curva usando o 
programa Füurbar (ver Apêndice A). (Dica: pense na definição de cúspide e sobre como 
vocc pode usar os dados do programa para demonstrar isso.) 

*3-36 Encontre a condição de Grashof, as inversões, as posições limites, e os valores extremos do 
ângulo de transmissão (com precisão gráfica) do mecanismo da Figura P3-I0. 

3-37 Desenhe o diagrama dc Robcrl c encontre os cognatos do mecanismo da Figura P3-10. 

3-38 Encontre os três cognatos engrenados de cinco barras do mecanismo da Figura P3-1Ü. 

* 3-39 Encontre a condição dc Grashof, as posições limites, c os valores extremos do ângulo dc 

transmissão (com precisão gráfica) do mecanismo da Figura P3-1L 

3-40 Desenhe o diagrama dc Robcrl c encontre os cognatos do mecanismo da Figura P3-11. 

3-41 Encontre os três cognatos engrenados de cinco barras do mecanismo da Figura P3-11, 

* 3-42 Encontre a condição dc Grashof, as posições limites, e os valores extremos do ângulo dc 

transmissão (com precisão gráfica) do mecanismo da Figura P3-12. 

3-43 Desenhe o diagrama de Roberi e encontre os cognatos do mecanismo da Figura P3-12. 


P 



dimensões cm metros 


Qp85 


FIGURA P3-12 


Problemas 3-42 a 3-44. 


* Respostas no Apêndice F. 
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3-44 Encontre os três cognatos engrenados de cinco barras do mecanismo da Figura P3-12. 

3-45 Prove que as relações entre as velocidades angulares dos vários elos mostradas no diagrama 
de Robert da Figura 3-25 são verdadeiras. 

3-46 Projete um mecanismo de quatro banas para mover o objeto da Figura P3-13 da posição 

1 para a 2 usando os pontos A c B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado, tomando o mecanismo de seis barras. 
Todos os pivôs lixos devem estar na base. 

3-47 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o objeto da Figura P3-13 da posição 

2 para a 3 usando os pontos À e B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado, tomando o mecanismo de seis barras. 
Todos os pívõs lixos devem estar na base. 

3-48 Projete um mecanismo de 4 barras para mover o objeto da Figura P3-13 pelas três posições 
mostradas usando os pontos A e B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado, tomando o mecanismo de seis barras. 
Todos os pivôs fixos devem estar na base. 

3-49 Pnojete um mecanismo de quatro barras para mover o objeto da Figura P3-14 da posição 

1 para a 2 usando os pontos A e B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado, tomando o mecanismo de seis barras. 
Todos os pivôs fixos devem estar na base. 

3-50 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o objeto da Figura P3-14 da posição 

2 para a 3 usando os pontos A e B para conexão. Adicione uma diade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado tomando o mecanismo de seis barras. 
Todos os pivôs lixos devem estar na base. 

3-51 Projete um mecanismo dc quatro barras para mover o objeto da Figura P3-14 pelas três 

posições mostradas usando os pomos A e B para conexão. Adicione uma diade motora para 
limitar o movimento ao intervalo de posições determinado tomando o mecanismo de seis 
barras. Todos os pivôs fixos devem estar na base. 



Problemas 3-46 a 3-48. 
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FIGURA P3-14 

Problemas 3-49 a 3-51. 


3-52 Projete um mecanismo dc quatro barras para mover o objeto da Figura P3-15 da posição 

1 para a 2 usando os pontos A c B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado tomando o mecanismo de seis banras, 
Todos os pivôs Fixos devem estar na base. 

3-53 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o objeto da Figura P3-I5 da posição 

2 para a 3 usando os pontos A c B para conexão. Adicione uma díade motora para limitar 
o movimento ao intervalo de posições determinado tomando c mecanismo dc seis barras. 
Todos os pivôs Fixos devem estar na base. 

3-54 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o objeto da Figura P3-15 pelas três 

posições mostradas usando os pontos A c B para conexão. Adicione uma díade motora para 
limitar o movimento ao intervalo dc posições determinado tomando o mecanismo dc scís 
barras. Todos os pivôs fixos devem estar na base. 

3-55 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o do mostrado na Figura P3-1Ó da 
posição 1 para a posição 2. Ignore a terceira posição c os pivôs Fixos 0 2 e 0 4 mostrados. 
Construa um modelo cm escala e adicione uma díade motora para limitar o movimento ao 
intervalo de posições designado, tomando o mecanismo de seis barras. 

3-5ó Projete um mecanismo de quatro barras para mover o do mostrado na Figura P3-16 da 
posição 2 para a posição 3. Ignore a primeira posição e os pivôs fixos 0 2 e 0 4 mostrados. 
Construa um modelo cm escala c adicione uma díade motora para limitar o movimento ao 
intervalo de posições designado, tomando o mecanismo de scís barras. 

3-57 Projete um mecanismo de 4 barras para fornecer as três posições mostradas na Figura P3- 
-16. Ignore a primeira posição e os pivôs Fixos 0 2 e Q 4 mostrados. Construa um modelo 
cm escala c adicione uma díade motora para limitar o movimento ao intervalo dc posições 
designado, tomando o mecanismo dc seis barras. 
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FIGURA P3-15 

Problemas 3-52 a 3-54. 



FIGURA P3-16 

Problemas 3-55 a 3-58. 
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FIGURA P3-17 

Problemas 3-59 a 3-Ó2. 


3“58 Projete um mecanismo de quatro barras para fornecer as três posições mostradas na Figura 
P3-16 usando os pivôs fixos 0 2 e Ü 4 mostrados. (Ver Exemplo 3-7.) Construa um modelo 
cm escala c adicione uma díade motora para limitar o movimento ao intervalo de posições 
designado, tomando o mecanismo de seis barras. 

3-59 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o elo mostrado na Figura P3-17 da 
posição 1 para a posição 2. Ignore a terceira posição e os pivôs fixos 0 2 e 0 4 mostrados. 
Construa um modelo em escala c adicione uma díade motora para limitar o movimento ao 
intervalo de posições designado, tomando o mecanismo de scís barras. 

3-60 Projete um mecanismo de quatro barras para mover o elo mostrado na Figura P3-17 da 
posição 2 para a posição 3. Ignore a primeira posição e os pivôs fixos 0 2 e 0 4 mostrados. 
Construa um modelo em escala e adicione uma diade motora para limitar o movimento ao 
intervalo de posições designado, tomando o mecanismo de seis barras. 

3-61 Projete um mecanismo de quatro barras para fornecer as três posições mostradas na Figura 
P3-17. Ignore os pivôs fixos 0 2 e 0 4 mostrados. Construa um modelo cm escala c adicione 
uma díade motora para limitar o movimento ao intervalo de posições designado, tomando o 
mecanismo de seis barras. 

3-62 Projete um mecanismo de quatro barras para fornecer as três posições mostradas na Figura 
P3-17 usando os pivôs Hxos 0 2 c 0 4 mostrados. (Ver Exemplo 3-7.) Construa um modelo 
cm escala c adicione uma díade motora para limitar o movimento ao intervalo de posições 
designado, tomando o mecanismo de seis bairas. 




































184 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 3 


3.14 PROJETOS 

Os enunciados destes projetos mais amplos foram definidos imprecisa e deliberaàamenle 
para omitir detalhes e estrutura. Assim, eles são similares aos enunciados dos problemas do tipo 
de "identificação de necessidades ” encontrados na prática da engenharia. È deixada ao aluno a 
estruturação do problema através de pesquisa de campo e a formulação de um objetivo claro e 
um conjunto de especificações de desempenho antes de dar a solução. Essa metodologia de pro¬ 
jeto é detalhada no Capitulo 1 e deve ser seguida em todos estes exemplos. Estes projetos podem 
ser realizados como exercício de síntese de mecanismos apenas ou podem ser revisitados e cuida- 
dosamente analisados pelos métodos apresentados nos capítulos posteriores. Todos os resultados 
devem ser documentados em um relatório de engenharia profissional. 

P3-1 Um professor de tênis precisa de um lançador de bolas melhor para a prática. Esse 

dispositivo deve disparar uma sequência dc bolas de tênis padrão de um lado dc uma quadra 
de ténis padrão sobre a rede, dc modo que elas aterrissem c saltem cm cada uma das três 
áreas da quadra definidas pelas linhas brancas. À ordem c a frequência da aterrissagem 
de bolas em cada uma das três áreas devem ser aleatórias. O dispositivo deve operar 
automaticamente e sem supervisão, exceto para a recarrega dc bolas. O dispositivo deve 
lançar 50 bolas entre as recargas. O tempo dc lançamento dc bolas deve variar. Por 
simplicidade, um mecanismo de juntas pinadas acionado por motor 6 preferível. 

P3-2 Uma paciente tetraplégica perdeu todos os movimentos, exceto o da cabeça. Ela pode somente 
acionar um pequeno “interruptor bucal 71 para fechar um contato. Ela era uma leitora ávida 
antes de sua lesão e gostaria de ser capaz de ler livros impressos nova mente sem a necessidade 
dc uma pessoa para virar as páginas para ela. Dessa forma é necessário um virador dc 
páginas automático simples* barato c confiável. O livro pode ser colocado no dispositivo 
por um assistente. O dispositivo deve acomodar o maior intervalo possível de tamanhos de 
páginas de livras. Danos ao livro devem ser evitados e a segurança da usuária é fundamental. 

P3-3 A vovó saiu de sua cadeira de balanço novamente! Junior correu para o salão de bingo para 
trazê-la, mas nós devemos fazer algo com relação á cadeira dc balanço dela antes que ela 
volte. Ela tem reclamado que a artrite toma muito doloroso empurrar a cadeira, Então, para 
o aniversário de 100 anos dela, em 2 semanas, vamos surpreendê-la com uma nova cadeira 
de balanço, automática, motorizada. As únicas restrições ao problema são que o dispositivo 
deve scr seguro c fornecer movimentos interessantes c agradáveis, similares aos dc sua 
cadeira dc balanço tipo Boston atual, para todas as partes do corpo. Já que simplicidade c 
sinal de bom projeto, dá-se preferência a uma solução de um mecanismo com apenas juntas 
pinadas. 

P3-4 O parque de diversões local está sofrendo com a proliferação das casas de jogos de 
computador (as chamadas "lan houses”). Eles precisam de uma atração nova c mais 
excitante que atraia novos consumidores. Às únicas restrições são: deve scr seguro, divertido 
e não submeter os ocupantes a acelerações ou velocidades excessivas. Também deve ser o 
mais compacto possível, porque o espaço é limitado. Rotação de entrada contínua e juntas 
pinadas são preferidas. 

P3-5 À seção dc estudantes da A3ME está patrocinando um carnaval universitário dc primavera 
no campus. Eles precisam dc um mecanismo para a tenda do “Mergulhe o professor” que 
conduzirá o voluntário desafortunado para dentro c para fora do tanque dc água. Os 
desafiantes providenciam as entradas para um mecanismo de vários graus de liberdade. Se 
conhecerem a cinemática do mecanismo, podem providenciar uma combinação dc entradas 
que irão mergulhar a vítima, 

P3-6 A Casa Nacional dc Panquecas quer automatizar a produção. Eles precisam de um 

mecanismo que vire as panquecas automaticamente “conforme necessário” enquanto elas 
passam pela frigideira em uma correia que se move conlimiamente. Esse mecanismo deve 
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acompanhar a velocidade constante da correia transportadora, pegar uma panqueca, virá-la c 
colocá-la de volta na correia. 

P3-7 Atualmente, existem muitos tipos e formatos de monitores de computador. Seu uso 
prolongado causa cansaço da vista e fadiga no corpo. Há a necessidade de um suporte 
ajustável que mantenha o monitor e o teclado separados em qualquer posição que o 
usuário considere confortável. A CPU do computador pode ser alocada remoíameme. Esse 
dispositivo deve se autossustentar para permitir o seu uso com uma cadeira, poltrona ou 
sofá confortável de escolha do usuário. Não deve exigir que o usuário assuma a postura 
convencional de uso do computador “sentado à escrivaninha”. Ele deve ser estável cm todas 
as posições e suportar o peso dos equipamentos com segurança. 

P3-S A maioria dos reboques de pequenos barcos deve ser submersa na água para lançar ou 

liberar o barco. Isso reduz signilicativamentc a vida útíl do reboque, cspccialmcnic cm água 
salgada. Há uma necessidade de um rebocador que permaneça em terra firme enquanto 
lança ou libera o barco. Nenhuma pane do rebocador deve ser molhada. Segurança do 
usuário é a maior preocupação, assim como a proteção do barco contra danos. 

P3-9 A fundação “Salve o Pato” pediu que um lançador de patos mais humano fosse 

desenvolvido. Enquanto des ainda não tiveram sucesso em aprovar uma legislação para 
prevenir o massacre em grande escala desses probrezinhos, estão preocupados com os 
aspectos não humanos das grandes acelerações impostas ao pato ao ser lançado para o céu e 
o praticante acená-lo no voo. A necessidade é de um lançador que acelere o pombo de argila 
uniformemente para sua trajetória desejada. 

P3-10 A máquina de balanço para crianças, que funciona com moedas em shoppings, fornece um 
movimento oscilante pouco criativo para o ocupante. Há a necessidade de uma máquina de 
balanço melhor c que forneça movimentos mais interessantes enquanto continua segura para 
crianças pequenas. 

P3-11 O hipismo é um hobby ou esporte muito caro. Há uma necessidade de um simulador de 

cavalgada para treinar futuros cavaleiros sem os cavalos que custam caro. Esse dispositivo 
deve fornecer movimentos semelhantes para o ocupante, de forma que ele sinta na sela os 
vários tipos de andaduras como passo, trote c galope. Uma versão mais avançada pode 
conter movimentos de saltos também. Segurança do usuário é o mais importante. 

P3-12 As academias de ginástica estão na moda. Muitos aparelhos foram inventados. Ainda há 

espaço para melhorias nesses dispositivos. Normalmcnte, eles são projetados para os jovens 
fones e atletas. Há a necessidade de aparelhos de exercício ergonomieamente otimizados 
para os idosos, que precisam de exercícios mais suaves. 

P3-13 Um paciente paraplégico precisa de um dispositivo para tirá-lo da cadeira de rodas c coloca¬ 
do na banheira de hidromassagem sem assistência. Ele tem bastante força nos membros 
superiores. Segurança é fundamental. 

P3-14 O exército requisitou um dispositivo mecânico andador para testar a durabilidade das botas do 
exército. Ele deve imitar o movimento de uma pessoa andando e propiciar forças similares às 
do pé de um soldado médio. 

P3-15 A NASA quer uma máquina de gravidade zero para treinamento de astronautas. Ela deve 
levar uma pessoa c gerar uma aceleração negativa de 1 G pelo maior tempo possível. 

P3-16 A “Corporação Máquinas de Diversão” quer um cavalo mecânico portátil que proporcione 
uma atração excitante, que comporte 2 ou 4 pessoas e que possa ser rebocado por uma 
picapc de um lugar a outro. 

P3-17 A Força Aérea requisitou um simulador para treinamento que exponha os pilotos em 

potencial a forças G similares às que eles experimentam cm manobras de batalhas aéreas. 
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P3-18 Fãs precisam de um “touro mecânico” para seu bar de “yuppies”. Ele deve ser uma “montaria 
selvagem” excitante* mas segura. 

P3-19 Apesar das melhorias de acessibilidade para deficientes* muitas vezes a guia da calçada 
bloqueia o acesso de cadeiras de roda a locais públicos. Projete um acessório para uma 
cadeira de roda convencional que permita que da suba a guia. 

P3-2Ü Uma carpinteira precisa de um acessório basculante que caiba na caçamba da picape de 

forma que ela possa descarregar materiais de construção. Ela não tem dinheiro para comprar 
um caminhão basculante. 

P3-21 A carpinteira do Projeto P3-20 quer um elevador projetado para sua picape, para que ela 
possa carregar c descarregar a caçamba com carga pesada. 

P3-22 A carpinteira do Projeto P3-20 ó muito exigente (e preguiçosa). Ela também quer um dispositivo 
para elevar placas de gesso e posicioná-las no teto ou nas paredes enquanto as prega. 

P3-23 Um programa de rádio sobre mecânica de automóveis precisa de um macaco levantador de 
transmissão melhor para a oficina. Esse dispositivo deve posicionar uma transmissão abaixo 
de um carro (no elevador) e permitir manobrá-la para a posição correta rapidamente e com 
segurança, 

P3-24 Um paraplégico, que era um golfista ávido antes da lesão, quer um mecanismo que 
lhe permita ficar de pó na cadeira de rodas possibilitando que ele volte a jogar golfe. 

O dispositivo não pode interferir no uso normal da cadeira de rodas, embora possa ser 
removido da cadeira quando ele não estiver jogando golfe. 

P3-25 Precisa-se de um elevador de cadeira de rodas que levante a cadeira com o ocupante a 1 m de 
altura do chão da garagem para o nível do térreo da casa. Segurança, confiabilidade e eusto 
são de grande importância. 

P3-26 Um paraplégico precisa de um mecanismo que possa ser instalado em uma picape que levante 
a cadeira de rodas e guarde-a na área atrás do assento do motorista. Essa pessoa tem muita 
força nos membros superiores e, com a ajuda de apoios instalados no veículo, pode passar 
da cadeira para a cabine. A picape pode ser modificada conforme seja necessário para 
possibilitar essa funcionalidade. Por exemplo, pontos de fixação podem ser incluídos na 
estrutura c o assento de trás pode ser removido se preciso. 

P3-27 Há uma demanda por carrinhos de bebé. Muitos dispositivos estão no mercado. Alguns são 
multiusos. Nossa pesquisa de mercado indica que os consumidores desejam um carrinho que 
seja portátil (dobra ve 1), leve, que possa ser operado com apenas uma mão c tenha rodas 
grandes. Precisamos de um projeto melhor que atenda às necessidades dos consumidores. O 
carrinho deve ser estável* seguro para o bebé e para o condutor. Preferem-se juntas pinadas 
a meias juntas e a simplicidade é sinal de um bom projeto. Os movimentos devem ser 
realizados manualmcntc. 

P3-28 O dono de um barco requisitou que nós projetássemos um mecanismo elevador para mover 
um barco, de 500 kg e 4,5 m de comprimento, dos cavaletes em terra para a água. Uma 
parede de retenção protege o jardim, e o cavalete fica sobre a parede. A variação da maré é 
de 1,2 m e a parede fica 1 m acima da marca de marc alta, Seu mecanismo deve ser fixado 
cm terra c deve mover o barco do cavalete para a água e retomá-lo para o cavalete. O 
dispositivo deve ser seguro* lãcil de usar c não pode ser caro demais. 

P3-29 Os aterros sanitários estão lotados! Estamos quase sendo cobertos por lixo! O mundo precisa 
de um compactador de iíxo melhor. Ele deve ser simples, barato, silencioso, compacto e 
seguro. Pode ser operado manualmcntc ou motorizado, mas prefere-se operação manual para 
manter o custo baixo. O dispositivo deve ser estável, eficaz c seguro para o operador. 
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P3-30 Um pequeno empresário precisa de um coletor de lixeiras para a sua picapc. Ele tem várias 
lixeiras de 1,2 m x 1,2 m x 1 m de altura. A lixeira varia pesa 60 kg, Ele precisa de um 
mecanismo que possa ser fixado à frota de picapes (Toyota ou Nissan) que possui. Esse 
mecanismo deve ser capaz de elevar a lixeira do chão, passar sobre a lampa traseira fechada, 
despejar o conteúdo na caçamba c então coloca-la de volta no chão. Ele gostaria de não 
tombar o veículo no processo. O mecanismo deve íixar-sc permanení emente no veículo dc 
maneira a permitir o uso normal do veículo a qualquer hora. Você pode especificar quaisquer 
meios de fixação do mecanismo á lixeira e ao veículo. 



Capítulo 


ANÁLISE DE POSIÇÕES 

A teoria é a essência destilada da prática. 

RàNKINE 


4.0 INTRODUÇÃO 

Uma vez que um projeto de mecanismo alternativo tenha sido sintetizado, deve ser 
analisado. O principal objetivo de uma análise cinemática é determinar as acelerações de 
todas as partes móveis do conjunto. Forças dinâmicas são proporcionais â aceleração, 
conforme a segunda lei de Newton. Precisamos conhecer as forças dinâmicas para cal¬ 
cularmos as tensões nos componentes. Um engenheiro de projetos deve assegurar que o 
mecanismo pTOposto ou a máquina não falhará sob as condições operacionais. Para isso, as 
tensões no material devem ser mantidas em um nível bem inferior às tensões admissíveis. 
Para calcular as tensões, precisamos conhecer as forças estáticas e dinâmicas dos compo¬ 
nentes utilizados. Para calcular as forças dinâmicas, precisamos conhecer as acelerações. 
Para calcular as acelerações devemos, primeiro, encontrar a posição de todos os elos ou 
elementos no mecanismo para cada movimento de entrada; depois, derivar as equações de 
posição em relação ao tempo a fim de encontrarmos as velocidades; e, em seguida, derivar 
novamente e obter as equações para a aceleração. Por exemplo, em um mecanismo simples 
de quatro barras de Grashof, provavelmente precisaremos calcular as posições, velocidades 
e acelerações dos elos de saída (acoplador e seguidor) a cada dois graus (180 posições) de 
posição de entrada da manivela para sua rotação. 

Isso pode ser feito por muitos métodos. Podemos usar a aproximação gráfica para 
determinar a posição, velocidade e aceleração dos elos de saída de todas as 180 posições 
de interesse, ou podemos derivar as equações gerais para o movimento em qualquer 
posição, diferenciar para velocidade e aceleração, e então resolver essas expressões ana¬ 
líticas para nossas 180 (ou mais) localizações da manivela. Um computador tornará essa 
última tarefa mais fácil. Se escolhermos usar a aproximação gráfica para análise, deve¬ 
mos gerar uma solução gráfica independente para cada uma das posições de interesse. 
Nenhuma das informações obtidas para a primeira posição será aplicável á segunda ou 
a qualquer outra. Em contrapartida, uma vez que a solução analítica seja derivada para 
um mecanismo particular, será rapidamente resolvida (por um computador) para todas as 
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posições. Se quiser informações sobre mais de 180 posições* você deverá esperar mais 
tempo para que o computador gere os dados. As equações diferenciais são as mesmas. 
Então* tome outra xícara de café enquanto o computador tritura esses númerosI Neste 
capítulo* iremos apresentar e derivar soluções analíticas para os pToblemas de análise de 
posição de vários mecanismos planos. Também discutiremos soluções gráficas úteis para 
comprovar seus resultados analíticos. Nos capítulos 6 e 7, faremos o mesmo para análise 
de velocidade e de aceleração em mecanismos planos. 

É interessante notar que a análise gráfica de posição de conexões é um exercício 
bastante trivial, enquanto a análise de posição por aproximação algébrica è muito mais 
complicada. Se você pode desenhar o mecanismo em escala, então resolveu o problema 
de posição graficamente. So resta medir os ângulos dos elos no desenho em escala com 
um transferidor preciso. Mas o contrário é verdadeiro para velocidade e especialmente 
para análise de aceleração. Soluções analíticas para elas são menos complicadas para 
derivar do que a solução analítica para posição. Contudo, a análise gráfica de velocidade 
e de aceleração se toma muito mais complexa e difícil. Além disso, os diagramas veto¬ 
riais gráficos devem ser refeitos para cada uma das posições de interesse no mecanismo. 
Esse é um exercício fatigante* mas era o único método prático nos dias AC. (Antes do 
Computador ), não há muito tempo. A proliferação de microcomputadores mais acessí¬ 
veis nos últimos anos realmente revolucionou a prática da engenharia. Como graduado 
em engenharia* você nunca estará longe de um computador com capacidade suficiente 
para resolver esse tipo de problema e, eventualmente, você pode ter um em seu bolso. 
Então, neste livro enfatizaremos as soluções analíticas facilmente resolvíveis com um 
microc omp utad or. 




PRECISA-SE DE 
ENGENHEIROS 


Habilidades em 
computação 
imprescindíveis 

Candidate-se aqui 


— Joe, meu velho, como eu gostaria de ter feito aquele curso de programação! 
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* Note que a função do 
arco tangente com dois 
argumentos deve ser 
usada para obter o ângulo 
nos quatro quadrantes. 

Â função arco tangente 
com um único argumento, 
encontrada na maioria das 
calculadoras e linguagens 
de computador, retoma o 
ângulo somente no primeiro 
c no quarto quadrantes. 
Você pode calcular 
facilmente sua própria 
função arco tangente com 
dois argumentos testando 
o sinal do componente x 
dos argumentos c* se .r for 
negativo, some n radianos 
ou 180° para obter o 
resultado da função arco 
tangente com um único 
argumento. 

Por exemplo, (em Fortran): 

FUNCnON Atan2( x, y) 
IF x <> 0 THEN Q = y / x 
Temp = ATAN(Q) 

EF x < Ü TIIEN 

Alan2 = Temp + 3.14159 
ELSE 

Atan2 = Temp 
ENDIF 
RETURN 
END 

O código acima indica 
que a linguagem usada 
tem a função com um 
único argumento chamada 
ATAN(x), que retoma 
um ângulo entre (mais 
ou menos) n/2 radianos 
quando recebe um 
argumento com sinal 
representando o valor da 
tangente daquele ângulo. 


4.1 SISTEMAS DE COORDENADAS 

Os sistemas de coordenadas e de referência existem por conveniência do engenheiro que 
os define. Nos próximos capítulos, dotaremos nossos sistemas com quantos sistemas de coor¬ 
denadas forem precisos para ajudar no entendimento e resolução dos problemas. Determinare¬ 
mos um deles como sistema de coordenadas global ou absoluto , e os outros serão sistemas de 
coordenadas local ligados ao sistema global. O sistema global frequentemente é fixado ã Mãe 
Terra; de qualquer forma poderia ser anexado a outro plano fixo, como o chassi de um auto¬ 
móvel. Se nosso objetivo é analisar a movimentação de um limpador de para-brisas* podemos 
não levar em conta o movimento geral do automóvel na análise. Nesse caso* um sistema de 
coordenadas global (SCG - descrito por X, T) anexado ao automóvel seria útil, e poderíamos 
considerá-lo como um sistema absoluto. Mesmo se usarmos a Terra como sistema de referên¬ 
cia absoluto, devemos perceber que não se trata de um sistema estacionário* e que também não 
é muito útil como referência para um ensaio no espaço. De qualquer forma, denominaremos 
de absolutas as posições* velocidades e acelerações, tendo em mente que em última instância, 
até que se descubra um ponto estacionário no universo, todos os movimentos são realmente 
relativos. O termo sistema de referência inercial é usado para denotar um sistema que não 
tem aceleração. Todos os ângulos neste livro serão medidos de acordo com a regra da mâo 
direita. Ou seja, ângulos anti-horários são positivos para velocidade e aceleração angular. 

Sistemas de coordenadas locais são normalmente anexados a um elo ou a algum ponto de 
interesse, que deve ser uma j unta pinada, o centro de gravidade ou as linhas de centro de um 
elo. Esse sistema pode ou não ser rotacionado, como desejarmos. Se quisermos medir o ângulo 
do elo rotacionado no sistema global, provavelmente iremos anexar um sistema de coordena¬ 
das local não rotacionável (SCLNR- descrito porx* y) em um certo ponto do elo (denominado 
junta pinada). Esse sistema não rotacionável se moverá com a origem ligada ao elo, mas se 
manterá sempre paralelo ao sistema global. Se quisermos medir alguns parâmetros referentes 
ao elo, independentemente da rotação, então, queremos criar um sistema de coordenadas local 
rotacionável (SCLR - descrito por x\ y') ao longo de uma linha sobre o elo. Esse sistema irá 
mover e rotacionar junto ao elo no sistema global. Frequentemente* necessitaremos de ambos 
os sistemas (SCLNR e SCLR) nas movimentações dos elos para fazermos análises completas. 
Obviamente, deveremos definir os ângulos e/ou as posições desses sistemas locais móveis no 
sistema global em todas as posições de interesse. 

4.2 POSIÇÃO E DESLOCAMENTO 
Posição 

A posição de um ponto no plano pode ser definida por meio de um vetor de posição 
como mostrado na Figura 4-1. A escolha dos eixos de referência é arbitrária, selecionada para 
satisfazer o observador. A Figura 4-la mostra um ponto no plano, definido no sistema de coor¬ 
denadas global, e a Figura 4- 1b mostra o mesmo ponto definido em um sistema de coordenadas 
local cuja origem coincide com a do sistema global. Um vetor de duas dimensões tem dois 
atributos, que podem ser expressos tanto na forma polar quanto em coordenadas cartesianas. 
A forma polar fornece o módulo e o ângulo do vetor. A forma cartesiana fornece os compo¬ 
nentes Xe Y do vetor. Cada forma é diretamente conversível a outra por:* 




ANÁLISE DE POSIÇÕES 


191 



FIGURA 4-1 

Um vetor de posição no plano - expresso em ambos os sistemas global e local. 


o teorema de Pitágoras: 

r a " V R x + R y 


(4.0a) 


e trigonometricamente: 


/ 

G - arctan 

L 



A Equação 4.0a é mostrada em coordenadas globais, mas poderia também ser expressa 
em coordenadas locais. 


Transformação de coordenadas 

Muitas vezes, é necessário transformar as coordenadas de um ponto definido em um sis¬ 
tema para coordenadas em outro ponto. Se os sistemas tiverem origem coincidentes, como 
mostrado na Figura 4-lb, e a transformação desejada for uma rotação, isso pode seT expresso 
pela coordenada original e o ângulo com sinal entre os sistemas coordenados. 

Se a posição do ponto A na Figura 4-lb for expressa no sistema local como R xf R^ e 
deseja-se transformar as coordenadas para R x> R y no sistema global XY, as equações serão: 


R x ~ R x cos 5 - Ry sen 5 
Ry = R x sen 5 + R y cosÊ 


(4.0b) 


Deslocamentos 

Deslocamento de um ponto é a mudança da sua posição e pode ser definido como a 
distância em linha reta entre a posição inicial e a final do ponto que se moveu no sistema de 
referência. Note que deslocamento não é necessariamente o mesmo comprimento do cami¬ 
nho que o ponto pode ter percorrido para sair da posição inicial até a posição final. A Figura 
4-2a mostra o ponto nas duas posições, A e B. A linha curva descreve a trajetória que o ponto 
percorreu. O vetor de posição define o deslocamento do ponto B relativo ao ponto A. A 
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FIGURA 4-2 


Diferença de posição e posição relativa. 


Figura 4-2b define a situação mais rigorosamente e a relaciona com os eixos de referência XY. 
A notação R será usada para denotar o vetor de posição. 

Os vetores e definem* respectivamente, a posição absoluta dos pontos A e B no 
sistema global de referência XY. O vetor R^ descreve a diferença na posição, ou no desloca¬ 
mento, entre À e B. Ele pode ser expresso como equação de diferença de posição: 

(4.1a) 

Essa expressão ê lida: a posição de B em consideração aAê igual a posição (absoluta) 
de B menos a posição (absoluta) de A, em que absoluta significa a relação com a origem do 
sistema de referência global. Essa expressão poderia também ser escrita como: 

R ba " ^bo ~ (4, i b) 

com o segundo O subscrito denotando a origem do sistema de referência XY. Quando o vetor 
de posição estiver ligado à origem do sistema de referência, costuma-se omitir o segundo subs¬ 
crito. Fica subentendido, em caso de sua ausência, como sendo a origem. 

Também, um vetor referido a origem, como R^, é frequentemente chamado de vetor ab¬ 
soluto. Isso significa que será considerado como um sistema de referência assumido como 
estacionário, por exemplo, a Terra. De qualquer modo, é importante perceber que a Terra está 
geralmente em movimento em relação a algum outro sistema de referência maior. A Figura 
4-2c mostra a solução gráfica para a Equação 4.1. 
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No exemplo da Figura 4-2, tacitamente assumimos, até este ponto, como o A em sua 
primeira posição e depois se deslocando até B , é, de fato, a mesma partícula movímentando- 
-se no sistema de referência. Isso poderia ser, pOT exemplo, um automóvel percorrendo 
uma estrada de A até B. Com essa hipótese, é convencional se referir ao vetor R^ como 
diferença de posição. Há, entretanto, outras situações que levam aos mesmos diagramas 
e equações, mas necessitam de um nome diferente. Assuma agora que os pontos A e B na 
Figura 4-2b não representam a mesma partícula, mas duas partículas independentes que 
se movem no mesmo sistema de referência, como talvez dois automóveis viajando pela 
mesma estrada. A Equação vetorial 4.1 e o diagrama da Figura 4-2b ainda serão válidos, 
mas nós agora nos referimos ao vetor como posição relativa, ou posição aparente. 
Usaremos o termo posição relativa a partir de agora. A seguir, um jeito mais formal de 
distinguir esses dois casos: 

CASO 1: Um corpo em duas posições sucessivas -> diferença de posição 

CASO 2: Dois corpos simultaneamente em posições separadas => posição relativa 

Pode parecer um modo partí cularmente delicado de diferenciação, mas a distinção se 
provará útil, e as razões para isso mais claras, quando analisarmos velocidades e acelerações, 
especial mente ao encontrarmos situações (como o Caso 2) em que dois corpos ocupam a 
mesma posição ao mesmo tempo, mas com diferentes movimentos. 

4.3 TRANSLAÇÃO, ROTAÇÃO E MOVIMENTO COMPLEXO 

Até agora, lidamos com uma partícula, ou ponto, em movimento plano, no entanto, é 
mais interessante considerar o movimento de um corpo rígido, ou elo, que envolve tanto 
a posição do ponto no mecanismo quanto a orientação de linha no mecanismo, às vezes 
chamado de POSIÇÃO do mecanismo. Na Figura 4-3a vemos o elo AB descrito pela po¬ 
sição do vetor de posição R s ^. Um sistema de eixos foi fixado à raiz do vetor, no ponto 
A y por conveniência. 


Translação 

A Figura 4-3b mostra o elo AB movido para uma nova posição A B ' por meio da transla¬ 
ção e dos deslocamentos AA J e BB J que são iguais, ou seja, A = R^. 

Uma definição de translação é: 

Todos os pontos do corpo têm o mesmo deslocamento. 

Como resultado, o elo mantém a orientação angular. Note que a translação não precisa ne¬ 
cessariamente ter um percurso reto. As linhas curvas de A para A ' e de B para B ’ são as trans¬ 
lações curvilíneas percorridas pelo elo. Não existe a rotação do elo se os percursos forem 
paralelos. Se o percurso for retilíneo, então teremos o caso especial da translação retilínea, e 
o percurso terá o mesmo valor do deslocamento. 


Rotação 

A Figura 4-3c mostra o mesmo elo AB movido da origem de sua posição original por um 
ângulo de rotação. O Ponto A permanece na origem, mas B move-se pelo vetor diferença da 
posição R s . B = R b . a - Rjy. 
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FIGURA 4-3 

Transiaçàa, rataçào © movimento comptexo. 


Uma definição de rotação é: 

Diferentes pontos do corpo suportam diferentes deslocamentos, portanto, há uma diferen¬ 
ça de deslocamento entre quaisquer dois pontos escolhidos. 

O elo agora mudou a orientação angular no sistema de referência, e todos os pontos tive- 
ram deslocamentos diferentes. 


Movimento complexo 

O caso geral de movimento complexo é a soma dos componentes da translação com os 
da rotação. A Figura 4-3d mostra o mesmo elo com movimentos tanto de translação quanto de 
rotação. Note que a ordem em que os dois componentes são adicionados não importa. 

O deslocamento complexo resultante será o mesmo se você primeiro rotacionar e depois 
transladar ou vice-versa. Isso porque os dois fatores são independentes. O deslocamento com¬ 
plexo total do ponto B é definido pela seguinte expressão: 
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Deslocamento total = componente da translação + componente da rotação 

fVtf “ + (4.1c) 

A nova posição absoluta do ponto B referida à origem em Â é: 

RiTA " ^A'A + (4.1 d) 

Note que as duas fórmulas acima são meramente aplicações da Equação de diferença de 
posição 4.1a. Ver também a Seção 2.2 para definições e discussões sobre rotação, translação 
e movimento complexo. Esses estados de movimento podem ser expressos pelos teoremas a 
seguir. 


Teoremas 

Teorema de Euler 

O deslocamento geral de um corpo rígido com um ponto fixo è a rotação relacionada a 
algum eixo . 

Isso se aplica na rotação pura como definida na Seção 2.2. Chasles (1793-1880) forneceu 
um corolário ao teorema de Euler, agora conhecido como teorema de Chasles. 

Teorema de Chasles [6] * 

Qualquer deslocamento de um corpo rígido ê equivalente à soma da translação de qual¬ 
quer ponto naquele corpo com rotação sobre um eixo por meio desse ponto . 

Isso descreve um movimento complexo como demonstrado anteriormente e na Seção 2.2. 
Note que a Equação 4.1c é uma expressão do teorema de Chasles. 


4.4 ANÁLISE GRÁFICA DA POSIÇÃO DE MECANISMOS 


Para qualquer mecanismo com um GDL (grau de liberdade), como um de quatro barras, 
somente um parâmetro é necessário para definir a posição de todos os elos. O parâmetro usual¬ 
mente escolhido é o ângulo do elo de entrada. Esse é mostrado como 0 2 na Figura 4-4. Quere¬ 
mos encontrar 0 3 e 0 4 . Gs comprimentos dos elos são conhecidos. Note que iremos numerar o 
elo terra como 1 e a manivela como 2 nesses exemplos. 

A análise gráfica desse problema é trivial e pode ser feita usando apenas trigonometria co¬ 
legial. Após desenhar o mecanismo cuidadosamente em escala com régua, compasso e trans¬ 
feridor em uma posição particular (dada por Ô 2 ), será preciso somente medir os ângulos dos 
elos 3 e 4 com o transferidor. Note que todos os ângulos dos elos são medidos do eixo X no 
sentido anti-horário. Na Figura 4-4, um sistema local de eixos xy , paralelo ao sistema global 
AY, deve ser criado no ponto A para medir o 0j. A precisão dessa solução gráfica será limitada 
por sua habilidade em desenho e pela exatidão do transferidor usado. Todavia, uma solução 
aproximada bem rápida pode ser encontrada para qualquer posição. 

A Figura 4-5 mostra a construção de uma solução gráfica da posição. Os quatro elos com 
comprimentos a,b,c,d e o ângulo 6 2 do elo de entrada são dados. Primeiro, o elo terra (1) e 
o elo de entrada (2) são desenhados em uma escala conveniente, de forma que se cruzem na 
origem O 2 do sistema de coordenada global AT com o elo 2 estabelecido com o ângulo de en¬ 
trada 0 2 . O elo 1 é desenhado ao longo do eixo AT por conveniência. O compasso é ajustado em 
escala para o comprimento do elo 3, e se traça um arco com esse raio do final do elo 2 (ponto 
Â). Então, se ajusta o compasso com a medida em escala do elo 4, e um segundo arco deve ser 


* Ceccarellít 7 ! destacou 
que o teorema de 
Chasles (Paris, 1830) 
foi estabelecido 
anteriormente (Napoli, 
1763) por Mozzij®! mas 
os trabalhos anteriores 
são aparentemente 
desconhecidos ou 
ignorados no resto da 
Europa, então o teorema 
ficou associado ao nome 
de Chasles. 
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FIGURA 4-4 

Medidas das ângulos no mecanismo de quatro barras. 


traçada do final do elo 1 (ponto 0 4 ). Esse dois arcos terão dois pontos de interseção emíeF 
que definem as duas soluções para a posição do mecanismo de quatTO barras que poderá ser 
montado nessas duas configurações, denominadas de circuito aberto e cruzado na Figura 4-5. 
Circuitos em mecanismos serão discutidos em seções futuras. 

Os ângulos dos elos 3 e 4 podem ser medidos com transferidor. Um circuito terá os ângu¬ 
los 0^ e 0 4 e o outro 0’^ e 0’ 4 . Uma solução gráfica sò será válida para um valor particular de 
ângulo de entrada da manivela. Para cada análise de posição adicional, devemos redesenhar 
todo o mecanismo. 



FIGURA 4-5 


Solução gráfica da posição das configurações aberta e cruzada do mecanismo de quatro barras. 
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Isso pode se tomar incômodo se precisarmos de análises completas a cada I ou 2 graus 
de incremento em 0 2 . Nesse caso, ficará melhor derivar a solução analítica para Ô 3 e 6^, que 
podem ser resolvidas por computador. 

4.5 ANÁLISE ALGÉBRICA DA POSIÇÃO DE MECANISMOS 

O mesmo procedimento usado na Figura 4-5 para resolver geometricamente pelas inter¬ 
seções B e B’ e ângulos dos elos 3 e 4 pode ser codificado para um algoritmo algébrico. As 
coordenadas do ponto A são obtidas de: 


A x =a cos02 
Ay = a sen 0 2 


(4.2a) 


As coordenadas do ponto B são obtidas usando as equações dos círculos sobre A e 0 4 \ 

b 2 - (fl, - A x f +(4 - Ay ) 2 (4.2b) 

c 2 ~(B x -df+B 2 (4.2c) 


que fornecem um par de equações simultâneas em B x e B f 

Subtraindo a Equação 4.2c da 4.2b, temos a expressão parai? t : 

a *-bHc 2 -d 2 ÍAyBy 2ÀyBy 

% -d) " 2(4 -d) 2(4 -d) 


(4.2d) 


Substituindo a Equação 4.2d na 4.2c, temos a equação quadrática de que tem duas 
soluções correspondentes, na Figura 4-5. 




44 i , 

S --e 2 = 0 

4 -d 


(4-2e) 


Isso pode ser resolvido com uma expressão familiar para as raízes da equação quadrática 


em que 


B v 


2 P 



R-(d-S) 2 -c 2 


2Ay(d-S) 

W 4 - d 

„ a 2 -b 2 + c 2 -d 2 

2(4-4 


(4.2f) 


Note que as soluções para essa equação podem ser reais ou imaginárias. No último caso, 
indicará que os elos não se conectam com o dado ângulo de entrada ou com nenhum outro 
ângulo. Quando os dois valores de B y forem encontrados (se reais), eles podem ser substituídos 
na Equação 4.2d para obter os componentes x correspondentes. Os ângulos dos elos para essa 
posição podem então ser obtidos de: 
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0 3 - lan 


-II B y~ A 7 
B i~ A x 


0 4 =tan" , [ 

1 B x -c! 


(4-2g) 


Uma função arco tangente com dois argumentos deve ser usada para resolver as Equações 
4.2g, uma vez que os ângulos podem estar em qualquer quadrante. Equações 4.2 podem ser 
transcritas para qualquer linguagem de computador ou software que solucione equações, e 
variando o valor de 0 2 , dentro do alcance do mecanismo, encontram-se todos os valores cor¬ 
respondentes aos ângulos dos outros dois elos. 


Representação do laço de vetores nos mecanismos 

A alternativa de aproximar a análise de posição dos mecanismos, criando um laço ou uma 
malha fechada (ou laços) de vetores ao redor deles, foi prímeiramente proposta por Raven. 
^ Essa aproximação tem algumas vantagens na síntese do mecanismo que será descrita no 
Capítulo 5. Os elos são representados por vetores de posição. A Figura 4-6 mostra o mesmo 
mecanismo de quatro barras da Figura 4-4, mas os elos agora foram redesenhados como veto¬ 
res de posição formando um laço de vetores. 

Esse laço termina em si mesmo fazendo com que a somatória dos vetores ao seu redor 
seja zero. Os comprimentos dos vetores são os comprimentos dos elos, todos conhecidos. A 
posição atual do mecanismo é definida pelo ângulo de entrada 0 2 por ser um mecanismo com 
1 GDL (grau de liberdade). Queremos obter os ângulos desconhecidos 0 3 e 0 4 . Para isso, usa¬ 
remos uma notação conveniente para representar esses vetores. 


Vetores como numeros complexos 

Existem muitas formas de representar vetores. Eles podem ser definidos por coordenadas 
polares, tendo seu módulo e ângulo , ou por coordenadas cartesianas, com componentes x e 
y. Essas formas são certamente conversíveis entre si usando as Equações 4.0a. Os vetores de 
posição da Figura 4-6 podem ser representados por quaisquer dessas expressões: 
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Forma polar: Fomra cartesiana: 

/Í@ZG rcos0í + rsenGj (4.3a) 

r rcos 0 + j r sen 0 (4.3b) 

A Equação 4.3a usa versares paia representar as direções dos componentes x e y do ve¬ 
tor na forma cartesiana. A Figura 4-7 mostra a notação do versor para um vetor de posição. 
A Equação 4.3b usa a notação de números complexos, na qual a componente da direção X 
é chamada de parte real e a componente da direção Y é chamada de parte imaginária. Esse 
infeliz termo imaginário vem do uso da notação j para representar a raiz quadrada de menos 
um que, claramente, não pode ser representada numericamente. De qualquer forma, esse ima¬ 
ginário é usado em número complexo como um operador, não como um valor. A Figura 
4-8a mostra o plano complexo com o eixo real representando a direção da componente X do 
vetor no plano, e o eixo imaginário representando a direção da componente Fdo mesmo vetor. 
Assim, qualquer termo em número complexo que não tiver o operador j será uma componente 
x, e o j indicará a componente y. 

Note na Figura 4-8b que cada multiplicação do vetor pelo operador j resulta em uma 
rotação anti-horária de 90 graus do vetor. O vetor está direcionado para o imagi¬ 
nário positivo ou eixo j. O vetor está direcionado para o eixo real negativo porque 

j 2 = -1 e dessa forma R^= - R^. De modo similar, R^ -/ 3 R^ = -yR^e esse componente está 
direcionado para o eixo j negativo. 

Uma vantagem de usar a notação dos números complexos para representar vetores planos 
é obter a Identidade de Eulcr: 

e cos 0 ± jsen 0 (4.4a) 

Qualquer vetor bidimensional pode ser representado por uma compacta notação polar do 
lado esquerdo da Equação 4.4a. Não existe função mais fácil de se derivar ou integrar do que 
uma função que seja sua própria derivada: 

— = je* t (4.4b) 

ílf) 



Forma polar: 



Forma cartesiana: 

A A 

i?cos0 i, iísenS j 


FIGURA 4-7 

Notaçào de versor para vetor de posição. 
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Forma polar: tf e 


/O 


Forma cartesiana: 


Imaginário 



tf cos 0 + ytfsen 0 
R = |*A 


Imaginário 



Ru -JR 


L 2 , 


R C - j R “ -R 


\ 


R/j = j*R =-jtf 




O 

¥ 

D 


v e 




Real 


R 


T 


(a) Representação em numero complexo do vetor de posição (b) Vetores rotacionados no plano complexo 

FIGURA 4-8 

Representação dos vetores no plano em números complexos, 


Usaremos essa notação de número complexo nos vetores para desenvolver e derivar as 
equações para posição, velocidade e aceleração dos mecanismos. 


Equação vetorial em malha fechada nos mecanismos 
de quatro barras 

As direções dos vetores de posição na Figura 4-6 foram escolhidas dessa forma para de¬ 
finir os ângulos que queremos medir. Por definição, o ângulo de um vetor è sempre medido de 
sua origem , e não do seu vértice (seta). Desejamos medir o ângulo Ô 4 fixo em seu pivô O 4 , 
pois assim 0 vetor R 4 fica arranjado de forma que sua origem seja naquele ponto. Desejamos 
medir o ângulo 0 2 da junção do elo 2 com 0 elo 3, porque o vetor R 3 estará originado ali. Uma 
lógica similar dita 0 arranjo dos vetores Rj e R 2 . Note que o eixo X ( real) é construído por 
conveniência sobre 0 elo 1 e a origem do sistema de coordenada global é tomada no ponto 0 2 , 
a origem do vetor do elo de entrada, R 2 . Essas escolhas de vetores direção e sentidos, como 
indicados por seus vértices em flechas, levam a essa equação do laço de vetores: 

R 2 +B 3 -R 4 -R, =0 ( 4 - 5a ) 

Uma notação alternativa para esses vetores de posição é a de usar o nome dos pontos 
nos quais estão a extremidade do vetor e a sua origem (nessa ordem) como subscritos. O 
segundo subscrito é convencionalmente omitido se for a origem do sistema de coordenada 
global (ponto 0 2 ): 


R a + RfíA ~ Rí^ “ R Oj ■ 0 


(4.5b) 
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Em seguida, substituímos a notação de número complexo para cada vetor de posição. Para 
simplificar a notação e minimizar o uso de subscritos, chamaremos os comprimentos escala¬ 
res dos quatro elos de a,b f ce d. Eles estão assim nomeados na Figura 4-6. Então* a equação 
toma-se: 


aej® 2 + -de^ [ - 0 (4.5c) 

Essas são as três formas para a mesma equação dos vetores, e cada uma pode ser resolvi¬ 
da para duas variáveis. Existem quafro variáveis na equação; elas são os ângulos de cada um 
dos quatro elos. Nesse mecanismo, particularmente, o comprimento dos elos são constantes. 
Além disso, o valor do ângulo do elo 1 ê fixado (em zero), já que esse é o elo terra. A variável 
independente é 0 2 que controlamos com um motor ou outro dispositivo. Assim, restam os ân¬ 
gulos 0 3 e 0 4 para serem encontrados. Precisamos de expressões algébricas que definam 0 3 e 
0 4 como funções somente do comprimento constante dos elos e de um ângulo de entrada, ô 2 - 
Essas expressões terão as seguintes formas: 


0 3 ^, 62 } 

n J w , n l {4 5d) 

0 4 - gytt b , c, d, 0 2 } 

Para resolver a forma polar, Equação 4.5c dos vetores, devemos substituir as equivalên¬ 
cias de Euler (Equação 4.4a) para os termos e então separar 0 resultado da equação do ve¬ 
tor na forma cartesiana em duas equações escalares que podem ser resolvidas simultaneamente 
para0 3 e 0 4 . Substituindo a Equação 4.4a na Equação 4.5c: 

í?(cos 02 + jsen0 2 ) +ú(cos0 3 + / 50163 )-c( cos0 4 + j sen0 4 )-í/( cos0| + j sen 6 a ) =0 (4.5c) 

Esta equação pode agora ser separada em partes real e imaginária e cada uma igualada a 
zero. 

parte real (componente x ): 


acos 0 2 +£eas 0 3 «ccos 0 4 «-íícosQj = 0 
mas e, = o, então 

acos 0 2 cos 0 3 -ecos 0 4 —d - 0 ( 4 . 6 a) 

parte imaginária (componente y)\ 

/í7sen0 2 + jb sen 63 - jc sen 0 4 - jd sen 0 , «0 

mas 0 i = 0 ; e se os operadores j são simplificados, então 

íisêti 62 -c sen 0 4 = 0 (4.6b) 

As equações escalares 4.6a e 4.6b podem agora ser resolvidas simultaneamente para 0 3 
e 0 4 . A solução para esse sistema de duas equações trigonométricas simultâneas é direta, mas 
tediosa. Algumas substituições de identidades trigonométricas simplificarão as expressões. 

O primeiro passo é reescrever as equações 4.6a e 4.6b para assim isolar uma das duas 
variáveis desconhecidas no lado esquerdo. Isolaremos 0 3 e resolveremos 0 4 nesse exemplo. 

Jbcos0 3 =-acos0 2 + ccos0 4 + d (4.6c) 

úsen 0 3 55 -a sen 0 2 +í? sen 0 4 ( 4 . 6 d) 

Agora, eleve os dois lados das equações 4.6c e 4.6d ao quadrado e some-os: 

+ct>s 2 63 J — (—íí sen 0 2 + c sen 0 4 ) 2 + (-0 cos 0 2 + c cos 0 4 + dj 2 


(4.7a) 
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Note que o valor entre parênteses no lado esquerdo é igual a 1, eliminando 0 3 da equação, 
deixando somente 0 4 que pode agora ser resolvido por: 

b~ - (-tf sen 0 2 + c sen 0 4 )~ + (-tf cos G 2 + c ços 0 4 + f/)" (4:7b) 

O lado direito dessa expressão deve agora expandir os termos coletados. 

b 2 = tf 2 +(1^ -2adcosd 2 +2cí/cos0 4 - 2 í/í r (scn 02 sen 0 4 + cosG 2 00564 ) (4.7c) 

Para futuramente simplificar essa expressão, as constantes Ê ^3 foram definidas em 
termos do comprimento constante dos elos na Equação 4.7c: 

K d yd „ a 2 -f. 2 + c 2 +d 2 

a ç 2 ac (4.8a) 

e 


Ki cos 0 4 - K 2 cos 0 2 + K 3 =cos 0 2 cos 9 4 +sen 6 2 sen0 4 


(4.8b) 


Se substituirmos a identidade cos(0 2 - 0 4 ) — cos 0 2 cos 0 4 + sen 0 2 sen 0 4? teremos a forma 
conhecida como equação de Freudenstein: 


K v co&0 4 —K 2 cos0 2 4- Ki - cos (02 - 0 4 ) 


(4.8c) 


Para reduzir a Equação 4.8b a uma solução de forma mais amigável, será útil substituir a 
meia identidade dos ângulos que serão convertidos em termos de sen 0 4 e cos 0 4 para termos 


de tan 0 4 : 


sen 0 4 = 


2tan ( 2 ) , 


1+tan' 


% 

2 


cos0 4 = 


1-can 2 



1 2 ) 

1 + ian 2 

(D 


(4.9) 


Isso resulta, na próxima forma simplificada, em que os comprimentos dos elos e a entrada 
conhecida (0 2 ) foram agrupadas como as constantes^, 5eC. 


em que 


A tan 2 j j + B tan^ + C = 0 

A — eos0 2 _ J^i — ^2 cos0 2 + K 3 
B~- 2senG 2 

C = J fi: 1 -(^2 + i ) cos 92 + *3 


(4.10a) 


Note que a Equação 4.10a é quadrática, e a solução é: 

8. 'i -B±\iB 2 -4AC 


tan 


2A 


K* = 


2arctan 


-B± Vfl 2 -4AC 


2 A 


(4.10b) 
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A Equação 4.1 Ob tem duas soluções, obtidas por meio das soluções positiva e negativa da 
raiz quadrada. Essas duas soluções, assim como as soluções de qualquer equação quadrática, 
podem ser de três tipos: reais e iguais, reais e diferentes, complexas e conjugadas. Se o discri¬ 
minante da equação (for negativo, então as soluções serão números complexos conjugados, o 
que significa simplesmente que o comprimento escolhido para os elos não possibilita uma co¬ 
nexão de forma a respeitar o valor escolhido para o ângulo de entrada 0 2 . Isso pode acontecer 
quando os comprimentos dos elos são completamente incapazes de se conectarem em qualquer 
posição ou, em um mecanismo não Grashof, quando o ângulo de entrada está localizado abai¬ 
xo da posição limite das singularidades. Não existe, portanto, nenhuma solução real para este 
valor de ângulo de entrada 02 - Com exceção dessa situação, as soluções geralmente serão reais 
e diferentes, o que significa que existem dois valores de & A correspondentes a cada valor de 0 2 . 
Eles se referem às configurações cruzada e aberta do mecanismo e também aos seus dois 
circuitos. No mecanismo de quatro barras, a solução negativa fornece Ô 4 para a configuração 
aberta, enquanto a solução positiva fornece 0 4 para a configuração cruzada. 

A Figura 4-5 mostra ambas as soluções, cruzada e aberta, para um mecanismo Grashof 
manivela seguidor. Os termos cruzado e aberto são baseados na suposição de que o elo 2, 
para o qual 0 2 é definido, está localizado no primeiro quadrante (isto é, 0 < 0 2 < /2). Um 
mecanismo Grashof é então definido como cruzado se os dois elos adjacentes ao menor elo 
cruzam um ao outro, e è definido como aberto se eles não se cruzam nesta posição. Note que 
a configuração do mecanismo, cruzado ou aberto, é unicamente dependente do modo que os 
elos estão conectados. Não se pode predizer, baseando-se apenas no comprimento dos elos, 
qual das soluções será a desejada. Em outras palavras, pode-se obter outra solução, com um 
mesmo mecanismo, simplesmente tirando ajunta que conecta os elos 3 e 4 na Figura 4-5, e 
movendo estes elos para as outras únicas posições nas quais ajunta irá conectá-los novamen¬ 
te. Dessa forma, você terá mudado de uma possível posição, ou circuito, para outra. 

A solução para o ângulo 0 3 é essencialmente similar à solução para 0 4 . Retomando às 
Equações 4.6, podemos rearranjá-las de forma a isolar 0 4 no lado direito. 


(4.6e) 

<4.óf) 


C COS04 = H COS 02 +ÒCOS03 ~d 

c sen 04 = a sen 0 2 + bs cn 0 ^ 


Elevando ao quadrado e somando essas equações, 0^ será eliminado. A equação resultante 
pode ser resolvida para 0 2 , como foi feito anteriormente para 0 4 , resultando nesta expressão: 


iíj COS 03 +K a COtiOj +K$ = 005 02 + sen Ô 2 se 11 9 3 

A constante Ky é a mesma que foi definida na Equação 4.8b. e são: 


(4.11a) 




(4.11b) 


Isso também reduz á forma quadrática: 



(4.12) 


em que 


D = cos0 2 - Ki + cos 0 2 + K$ 

E =- 2 sen 0 2 

F = K X +(í: 4 -l)cos0 2 +K S 




204 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 4 


E a solução é: 


ô 3 = 2arctan 


' -E±\E 2 “4 DF 


2 D 


(4.13) 


Assim como para o ângulo 0 4 , há também neste caso duas soluções, correspondentes às 
posições cruzada e aberta do mecanismo, como mostra a Figura 4-5. 


4.6 SOLUÇÃO PARA ANÁLISE DE POSIÇÕES NO MECANISMO 
BIELA-MANIVELA 

A mesma análise feita para o vetor laço utilizada para ajunta pinada de quatro barras pode 
ser aplicada ao mecanismo. A Figura 4-9 mostra um mecanismo biela-manivela deslocado 
de quatro barras biela-manivela, inversão 1. O termo deslocado significa que o eixo de des¬ 
locamento estendido não passa pelo pivô da manivela. Esse é o caso geral. (Os mecanismos 
biela-manivela não deslocados mostrados na Figura 2-13 são casos especiais). Esse mecanis¬ 
mo poderia ser representado por apenas três vetores de posição, R 2 ,R 3í e R s , mas apenas 
□m deles (R 4 .) será um vetor com magnitude e ângulo variáveis. Será mais fácil utilizar quatro 
vetores, R lt E 2 , R 3 , e R 4 sendo Rj paralelo e R 4 perpendicular ao eixo de deslizamento. Como 
consequência, o par de vetores Rj e R 4 são componentes ortogonais ao vetor de posição Rj que 
vai da origem ao deslizador. 

Considerar um eixo coordenado paralelo ao eixo de deslizamento simplifica a análi¬ 
se. Assim, o vetor de comprimento variável e direção constante R t representa a posição do 
deslocamento em relação ao eixo X e possui comprimento d. O vetor R 4 é ortogonal à R| e 
representa a posição constante do deslocamento em relação ao eixo Y. Note que, para o caso 
especial, a versão não deslocada, o vetor R 4 será nulo e R 1 = R v . Os vetores R 2 e R 3 com¬ 
pletam o vetor laço. O par de posições do vetor R 3 é colocado com suas raízes no ponto de 
deslocamento, definindo assim, o ângulo 0 3 em relação á junta B. Esse arranjo particular dos 
vetores de posição levam a uma equação de vetor laço similar á do exemplo da junta pinada 
de quatro barras: 



Posição do vetor laço para um mecanismo biela-manivela de quatro barras. 
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R 2 -R 3 - R 4 -R : ~ 0 (4.14a) 

Compare a Equação 4.14 à Equação 4.5a e note que a única diferença é o sinal de R 3 . Isso 
acontece simplesmente por causa da escolha arbitrária do sentido do vetor de posição R 3 em 
cada caso. O ângulo 0 3 deve ser sempre medido do início do vetor R 3 e, neste exemplo, será 
conveniente ter o ângulo 0 3 na junta B. Uma vez que essas escolhas arbitrarias foram feitas* 
é crucial que os sinais dos resultados algébricos sejam cuidadosamente observados nas equa¬ 
ções; de forma contrária, os resultados serão completamente errados. Representando a magni¬ 
tude dos vetores (comprimento dos elos) por a, b, c, d como mostrado, podemos substituir os 
números complexos pelos vetores de posição equivalentes. 

a e^ 2 - be-ce^ 4 -de^ 1 -0 (4.14b) 

Substitua a relação de Euler: 


c{coü02 + ysenOjJ — + jsenBgJ 

— c(coü 0 4 + /sen0 4 )-íí(ccs0| +jsen0 l ) = O (4.14c) 

Separe os componentes reais e imaginários: 
parte real (componente x): 

íicosQj -b cos0 3 -ecos9 4 -d cos9j =0 
mas 0[ — 0, logo 

í3CüsG 2 -&COS0J -ccos0 4 - d = 0 (4.15a) 

parte imaginária (componente y): 

ja sen0 2 - jb sen0 3 - jc sen0 4 - jd senBj =0 
mas O] =0 e os /s podem ser divididos Jogo (4.15b) 

a sen 0 2 -/íseiíB j - csen 04 =0 


Desejamos resolver as Equações 4.15 simultaneamente para as incógnitas comprimento 
do elo d e ângulo do elo 0 3 . A variável independente é 0 ângulo de manivela 0 2 . Os compri¬ 
mentos dos elos a e b, o deslocamento c, e o ângulo 0 4 são conhecidos. Porém* visto que de¬ 
finimos o eixo de coordenadas como paralelo e perpendicular ao eixo do polo da manivela, 0 
ângulo 0j é igual a zero e 0 4 é 90°. A Equação 4.15b pode ser resolvida para 0 3 e o resultado 
pode ser substituído na Equação 4.15a de forma a resolvê-la para d. A solução é: 


0 3 =arcsen 


a sen 0 2 — c ^ 

—> J 


d - a cos0^ -Ècos 03 


(4.16a) 

(4.16b) 


Note que existem novamente duas soluções válidas correspondentes aos dois circuitos 
do mecanismo. A função arco seno possui duas soluções. Sua determinação fornecerá um 
valor entre 90° representando apenas um dos circuitos do mecanismo. O valor de d depende 
do valor calculado de 0 3 . O valor de 0 3 para o segundo circuito do mecanismo pode ser en¬ 
contrado por: 

físcn 02 — c 


03 2 = aícscn 


b 


(4.17) 
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4.7 SOLUÇÃO PARA ANÁLISE DE POSIÇÕES NO MECANISMO 
BIELA-MANIVELA INVERTIDO 

A Figura 4-10a mostra a inversão 3 da configuração comum do mecanismo biela- 
-manivela de quatro barras, em que ajunta deslizante é aquela entre os elos 3 e 4, ou seja, 
o ponto B. Isso representa um mecanismo biela-manivela deslocado. O bloco deslizante 
possui rotação pura apenas por seu centro deslocado do eixo de deslizamento. (A Figura 
2-13c mostra este mecanismo para a versão não deslocada em que o vetor R 4 è zero.) 

O sistema global de coordenadas é novamente definido com a origem no polo de aciona¬ 
mento í >2 e com o sentido positivo do eixo Xjunto ao elo 1, o elo terra. Um sistema local de 
eixos foi colocado no ponto B com o objetivo de definir 0 3 . Note que existe um ângulo fixo y 
com o elo 4 que define o ângulo de abertura desse elo. 

Na Figura 4-10, os elos foram representados por vetores de posição, com sentido con¬ 
sistente ao sistema de coordenadas, o qual foi escolhido por conveniência na definição dos 
ângulos dos elos. Esse arranjo particular dos vetores de posição leva à mesma equação do vetor 
laço mostrado no exemplo anterior de biela-manivela. As equações 4.14 e 4.15 são aplicáveis 
a essa inversão também. Note que a posição absoluta do ponto B é definida pelo vetor Rjj, cuja 
magnitude e direção variam conforme o mecanismo se movimenta. Escolhemos representar 
como o vetor diferença R 2 - R 3 de forma a utilizar os elos reais como vetores de posição 
na equação do laço. 

Todos os mecanismos de manivela terão, ao menos, um elo cujo comprimento entre juntas 
irá variar conforme o mecanismo se move. Neste exemplo, o comprimento do elo 3, entre os 
pontos A eB, designado por h , mudará à medida que passa pelo bloco deslizante no elo 4. Por 
isso, o valor de b será uma das variáveis a serem resolvidas para essa inversão. Outra variável 
será 0 4 , o ângulo do elo 4. Note, porém, que temos também como incógnita 0 3 , o ângulo do elo 
3. Temos, portanto, um total de três incógnitas. Contudo, as Equações 4.15 podem ser resolvi- 



X 



(o) 


(b) 


FIGURA 4-10 

Inversão 3 do mecanismo biela-manivela de quatro barras 
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das apenas para duas incógnitas. Logo, precisamos de outra equação para resolver o sistema. 
Existe uma relação fixa entre os ângulos 0 2 e 0 4 , mostrado na Figura 4-10 como y, que fornece 
a equação: 

0 3 = 0 4 ±y (4.18) 

em que o sinal + é usado para a configuração aberta e o sinal - é usado para a configuração 
fecbada do mecanismo. 

Repetindo as Equações 4.15 e renumerando-as para a conveniência do leitor: 


ÍÍCOS02 -&COS 03 -ccos0 4 - d = O 
asen0 2 -&sen 03 -csenô 4 =0 


(4.19a) 

(4.19b) 


Essas equações têm apenas duas incógnitas e podem ser resolvidas simultaneamente para 
0 4 e b. A Equação 4.19b pode ser resolvida para o comprimento do elo b e substituída na 
Equação 4.19a. 




í/seti 0 2 -fsen ©4 
sen 63 


(4.20a) 


«COS02 _ üScn ^2 — ^sen0 4 CQS g - c .cos6 4 -d = 0 (4.20b) 

2 sen 03 3 4 

Substitua a Equação 4.18 e, após algumas manipulações algébricas, a Equação 4.20 pode 
ser reduzida a: 


Pseii 0,4 + í? COS 04 + R = 0 

em que (4.21) 

P — asen0 2 Kcny + (<a cos 0 2 - rf)cosy 

Q = -ííscu 0 2 cosy + («cos0 2 - É?)seny 
R — -c seny 


Note que os fatores P, g, R são constantes para qualquer valor de entrada 0 2 - Para resolver 
a equação para 0 4 , é conveniente substituir os termos sen 0 4 e cos 0 4 pela identidade da tangen¬ 
te do ângulo metade (Equação 4.9). Isso resultará em uma equação quadrática tan (0 4 /2), que 
pode ser resolvida para os dois valores de 0 4 . 



(4.22a) 


Isso se reduz a: 
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* WaLdron e 
SrcemvasaiiJ 1 1 relatara 
que os métodos usuais de 
solução para análise de 
posição não são gerais, 
isto é, não são estendíveís 
a mecanismos de rt elos. 
Métodos convencionais 
para análise de posições, 
como os aqui utilizados, 
dependem da presença 
de um laço de quatro 
barras no mecanismo, o 
qual possa ser resolvido 
inicialmente, seguido de 
uma decomposição dos 
elos remanescentes cm 
uma série de díades. Nem 
todos os mecanismos 
possuem um laço de 
quatro barras, (Um 
mecanismo, de oito barras 
com 1 grau dc liberdade (1 
GDL - grau de liberdade), 
não possui laço de quatro 
barras - veja o 16° isôracro 
á direita do final da Figura 
2-11 d). Mesmo que exista 
um mecanismo de laço 
de quatro barras, seu pivô 
pode não estar aterrado, 
requerendo então que o 
mecanismo seja invertido, 
dc forma a dar início à 
solução. Além disso, se 
ajunta motora não fizer 
parte do laço de quatro 
barras, será necessária 
uma interpolação para 
resolução das posições 
dos elos. 


sendo: 

então, 


E a solução é: 


(R - Q) larl + 2P + (Q + tf) = 0 

S-jf-g; T = 2P\ U = Q + R 
$ + T 4 - U = 0 


0, = 2arctan 


-T±^T 2 -4SU 

2 S 


(4,22b) 


(4,22c) 


Como nos exemplos anteriores, essa equação também possui uma solução para os circuitos 
cruzado e aberto representada pelo sinal positivo e negativo da raiz quadrada. Note que devemos 
também calcular os valores de comprimento do elo h para cada 0 4 , utilizando a Equação 4.20a. O 
par de ângulos 0 3 é encontrado com base na Equação 4.18. 


4.8 MECANISMOS COM MAIS DE 4 BARRAS 

Com algumas exceções,* a mesma análise mostrada aqui para o mecanismo de quaíro bar¬ 
ras pode ser utilizada para qualquer quantidade de elos que estiverem em uma configuração em 
laço ou malha fechada. Mecanismos mais complicados podem ter vários laços, implicando mais 
equações a serem resolvidas simultaneamente e podendo requerer uma solução iterativa. Como 
alternativa, Wamplert 10 ] apresenta um novo método geral e não iterativo para a análise de meca¬ 
nismos planos que contenham qualquer quantidade de elos rígidos conectados por meio de juntas 
rotacionaís e/ou translacionais. 


O mecanismo de cinco barras engrenado 

Outro exemplo, que pode ser reduzido em duas equações com duas incógnitas, é o meca¬ 
nismo engrenado de cinco barras, que foi introduzido na Seção 2.14 e mostrado na Figura 
4-1 la e no programa Fivebar (ver Apêndice A), no arquivo F04-11.5br. A equação de malha 
fechada para esse mecanismo é mostrada na Figura 4-1 lb. Essa equação obviamente possui 
um vetor de posição a mais que o de quatro barras. A equação vetorial de malha fechada é: 

R 2 +R^ -R 4 -— R| ■ 0 (4.23a) 

Note que os sentidos dos vetores são novamente escolhidos, de forma a satisfazer o desejo 
do analista de ter os ângulos definidos na extremidade conveniente do elo respectivo. A Equa¬ 
ção 4.23b substitui a notação complexa polar para o vetor de posição mostrada na Equação 
4-23a, utilizando a, h, c, d,f, de forma a representar os comprimentos escalares dos elos, como 
mostrado na Figura 4-11. 

ae^ 2 +be ■'° 3 -ce^ 4 ~deJ^ s -/c ^ 1 =0 (4.23b) 

Note também que essa equação vetorial de malha fechada possui três variáveis desconhe¬ 
cidas, os ângulos dos elos 3,4 e 5. (O ângulo do elo 2 é a entrada ou a variável independente 
e 0 elo I é fixo em um ângulo constante). Partindo do fato de que uma equação vetorial bi- 
-dimensional pode ser resolvida apenas para duas incógnitas, precisaremos de outra equação 
para resolver este sistema. 
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Engrenagem 5 


Engrenagem 2 




x 


► X 


FIGURA 4-H 

O mecanismo engrenado de cinco barras e sua representação vetorial em malha fechada. 


Por sor um mecanismo de cinco barras, há uma relação entre os dois elos engrenados, nes¬ 
se caso, os elos 2 e 5. Dois fatores determinam a maneira como o elo 5 se comporia em relação 
ao elo 2, a relação de transmissão X e o ângulo de fase tj). A relação é: 

0 5 - X0 2 (4.23c) 

Isso nos permite expressar 0 g em termos de 0 2 na Equação 4.23b e reduz as incógnitas a 
duas, ao substituir a Equação 4.23c na Equação 4.23b. 

ae^ * 2 + be -«*« -de#**) -fe JOi ~ 0 (4.24a) 

Note que a relação de transmissão X ê a razão dos diâmetros das engrenagens, conectando 
os dois elos (X - dia 2 /dia 5 ) f e o ângulo de fase é o ângulo inicial do elo 5 em relação ao elo 

2. Quando o elo 2 está a zero grau, o elo 5 está no ângulo de fase <fi. A Equação 4.23c define a 
relação entre 0 2 e 0 5 . Tanto X quanto <j) são parâmetros de projeto, que devem ser selecionados 
pelo engenheiro de projeto, juntamente com os comprimentos dos elos. Com esses parâmetros 
definidos, as únicas incógnitas remanescentes na Equação 4.24 são 0^ e 0 4 . 

O comportamento do mecanismo engrenado de cinco barras pode ser modificado 
alterando-se o comprimento dos elos, a relação de transmissão ou o ângulo de fase. O ângulo 
de fase pode ser modificado simplesmente pela retirada das engrenagens do engrenamento, 
da rotação de uma delas em relação a outra, e do reengrenamento delas. Uma vez que os elos 
2 e 5 são fixados rigidamente às engrenagens 2 e 5, respectivamente, as rotações angulares 
relativas também serão modificadas. Esse fato resulta em diferentes posições dos elos 3 e 4, 
com qualquer mudança do ângulo de fase. As formas curvas do acoplador também mudarão 
com a variação de qualquer um desses parâmetros, como pode ser observado na Figura 3-23 
e no Apêndice E. 
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O procedimento para a solução da equação do vetor laço é o mesmo utilizado para o me¬ 
canismo de quatro barras: 

1 Substitua a equivalência de Euler (Equação 4.4a) em cada termo da equação do vetor laço 
(Equação 4.24a). 

«(cós 0 2 + jsen0 2 ) + £j(co&0 3 + ysen0 3 )-c(cos04 + /sen0 4 J 
-í/[cos( 10 2 +<)>)+jsen(À02 + #)]-/(cos8i + jsenBi ) = 0 (4.24b) 

2 Separe as partes reais e imaginárias da forma cartesiana da equação do vetor laço. 


«COS02 +íjcgs0 3 ^ c cos ô 4 — d cos(X &2 +(|))-/COS0 1 -0 
tf sen sen 0 3 - csen Ü 4 - </sen(Í 02 + $) - /sen 0 j = O 


(4.24c) 

(4.24d) 


3 Reorganize a equação de forma a isolar uma incógnita (6 3 ou 84 ) em cada equação escalar. 
Note que 0 j é zero. 

£cos 03 = -acos0 2 +tcos 04 + dcos(l 02 + $}+/ (4,24c) 

/jütjnQj = «tf sen 63 + c sen0 4 + á/sen (102 + $) (4.24Í) 


4 Eleve ambas equações ao quadrado e some-as de forma a eliminar uma das incógnitas, por 
exemplo, 0 3 . 


b 2 = 2c [dcos(À 02 + <]))-« cos ©2 +/]cos 0 4 
+ 2c[í/sen(À02 + c|})« a sen 0 z ]sen 0 4 

4* tf 2, + tf 2 + d* + / 2 - 2ü/COS 02 

- 2í/(tfCOS0 2 -/)cos(l0 2 +tj)) 

- 2ads<mQ 2 *en(^0 2 + 4 ) (4.24g) 

5 Substitua a identidade da tangente do ângulo metade (Equação 4.9) pelos termos seno e 
cosseno e manipule a equação resultante do mesmo modo feito para resolver no meca¬ 
nismo de quatro banas. 

A - 2c[f/cos(À0 2 +b)“tfcos0 2 + /] 

B = 2f[f/sen(l0 2 + d)- tfsen9 2 ] 

C = a 2 - b 1 + c 2 + d 2 +f 2 - 2n/cos0 2 
- 2 í/(tfCOS 0 2 -/}cos(á 02 +<|)) 

“ 2tfíiscn0 2 scíi(X02 + $) 

D = C-A; E = 2B\ F = Â + C 


0 4i ^ = 2arctan 


-E±Je 2 -4DF 


(4.24h) 


. 


2 D 
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6 Repita os passos 3 a 5 para o outro ângulo desconhecido 3 


G = 2£?[acos02 -dcos(X02 +<j>)-/] 

H = 2à[ascn0 2 -rásenfXQj + b)] 

K = a 2 + b 2 -c 2 +d 2 +f 2 - 2af cos 0^ 


- 2í/(qcos02 -/Jcos^Oj 


- 2 ad sen02 sen(^02 + (f) 


L = K-G; M = 2H; N = G+K 


0 3]2 = 2 arctan 



(4.24i) 


Note que esses passos de derivação são idênticos àqueles para o mecanismo de quatro 
banas com junta pinada, uma vez que 0 2 é substituto de 0 5 utilizando a Equação 4.23c. 

Mecanismos d@ seis barras 

O MECANISMO DE seis barras DE Watt consiste essencialmente em dois mecanismos 
de quatro barras em série, como mostra a Figura 4-12a, e pode ser analisado como tal. Dois 
vetores laço são desenhados, como mostra a Figura 4- 12b. A equação desses vetores laço pode 
ser resolvida com base nos resultados do primeiro laço, como dados de entrada do segundo 
laço. Note que existe uma relação angular constante entre os vetores R 4 e por causa do elo 4. 
A solução para o mecanismo de quatro barras (equações 4.10 e 4.13) é simplesmente aplicada 
duas vezes neste caso. Dependendo da inversão do mecanismo de Watt que está sendo analisa¬ 
da, pode haver dois laços de 4 elos ou um laço de 4 elos e um de 5 elos. (Ver Figura 2-14.) Em 


Y Y 



(d) 


(b) 


FIGURA 4-12 


Mecanismo de sets barras de Watt e seu vetor laço. 
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* Ver nota de rodapé na 

p. 188. 



(a) 

FIGURA 4-13 

Mecanismo de Stephenson de seis barras e 


Y 





vetores [aço. 


ambos os casos, se o laço de quatro elos for analisado inícialmente, não haverá mais do que dois 
ângulos para serem encontrados de uma única vez. 

O MECANISMO DE seis barras DE Stephenson é um mecanismo de análise mais 
complexo. Podem ser desenhados dois vetores laço, porém, dependendo da inversão analisa¬ 
da, um ou ambos os laços terão cinco elos* e, por consequência, três ângulos desconhecidos, 
como mostra a Figura 4-13a e b. Contudo, os laços terão pelo menos um elo não aterrado em 
comum e, portanto, pode-se encontrar uma solução. Nos outros casos, uma solução iterativa 
como o método Newton-Raphson (ver Seção 4.13), deve ser usada para determinar as raizes 
das equações. O programa Sixbar (ver Apêndice A) é limitado a inversões que permitem 
uma solução em forma fechada, uma delas mostrada na Figura 4-13.0 programa Sixbar não 
realiza a solução iterativa. 

4,9 POSIÇÃO DE QUALQUER PONTO DE UM MECANISMO 

Uma vez encontrados os ângulos de todos os elos, a determinação e o cálculo da posição 
de qualquer ponto, em qualquer elo, para qualquer posição de entrada do mecanismo, são sim¬ 
ples e diretos. A Figura 4-14 mostra um mecanismo de quatro banas cujo acoplador, o elo 3, 
foi ampliado de forma a conter o ponto P. A manivela e o seguidor também foram alargados 
com o objetivo de mostrar os pontos Sc U, ou quais podem representar o centro de gravidade 
desses elos. O intuito é desenvolver expressões algébricas para a posição destes (ou de quais¬ 
quer) pontos pertencentes aos elos. 

Para achar a posição do ponto S , desenhe um vetor de posição do polo 0 2 aü P^nto S. Esse 
vetor forma um ângulo Ô 2 com o vetor R^^. Esse ângulo Ô 2 é definido pela geometria 
do elo 2 e e constante. O vetor de posição para o ponto S é, então: 

Rso 2 = Rs =sert Gl+&1 ') = j[cos(0 2 + 8 2 )+jsen(0 2 +S 2 )] (4.25) 

A posição do ponto U no elo 4 é encontrada da mesma forma, usando o ângulo Ô 4 que 
possui uma distância angular constante dentro do elo. A expressão é: 
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Y 


i r 



FIGURA 4-14 

Posição dos pontos nos elos. 


^uü 4 = = w[cos(0 4 +5 4 )+jseft{0 4 + ô 4 )j (4.26) 

A posição do ponto P no elo 3 pode ser encontrada por meio da soma de dois vetores de 
posição: R^ e Rp^. O vetor foi anteriormente definido após análise dos ângulos dos elos 
na Equação 4.5. R^ é a posição relativa do ponto P em relação ao ponto A. O vetor é 
definido do mesmo modo que R^, ou utilizando o ângulo deslocado interno do elo S^eo 
ângulo posição do elo 3, G 3 . 

R /Íj4 = as p[cos(e 3 + S 3 ) + jsen(B 3 + S 3 )] (4.27a) 

Ryj = R a +R/>a (4.27b) 

Compare a Equação 4.27 com a Equação 4.1. A Equação 4.27 é a equação diferença de 
posição. 


4.10 ÂNGULOS DE TRANSMISSÃO 

O ângulo de transmissão foi definido na Seção 3.3 para um mecanismo de quatro barras. 
Essa definição é repetida aqui por conveniência. 

O ângulo de transmissão p é mostrado na Figura 3-3a e é definido como o ângulo entre o elo de 
saída e o acoplador. É normalmente tomado como o valor absoluto do ângulo agudo do par de ângu¬ 
los na interseção dos dois elos e varia contmuamente de um mínimo a um máximo valor, assim que o 
mecanismo alcança o extremo de seu movimento. É uma medida de qualidad e de força e velocidade de 
transmissão da conexão.* 

Iremos expandir essa definição para representar o ângulo entre quaisquer elos em um 
mecanismo, já que um mecanismo pode ter vários ângulos de transmissão. O ângulo entre 
qualquer elo de saída e o acoplador que o movimenta é um ângulo de transmissão. Agora que 


* O ângulo de transmissão, 
conforme definido por 
Alt^l, tem aplicação 
limitada, Ele apenas prediz 
a qualidade dc transmissão 
da força c torque se os elos 
de entrada e saída estão 
pi votados no terra. Se a 
força de saída é tomada 
em um elo flutuante 
(acoplador) então o 
angulo de transmissão 
não tem valor. Um 
índice de desempenho 
diferente, chamado índice 
de força na junta (IFJ) é 
apresentado no Capítulo 
11 que discute a análise de 
forças em mecanismos (ver 
Seção 11.12). O IFJ é útil 
em situações onde o elo 
de saída è flutuante, como 
também por dar o mesmo 
tipo de informação quando 
a saída é obtida a partir 
de um cio rotacionando 
em tomo do terra. No 
entanto, o IFJ requer que 
uma análise dinâmica 
completa do mecanismo 
seja realizada, enquanto o 
ângulo dc transmissão é 
determinado unicamente 
por meio da geometria do 
mecanismo. 
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desenvolvemos as expressões analíticas para os ângulos de todos os elos do mecanismo, fica 
fácil determinar algebricamente o ângulo de transmissão. Ele é apenas a diferença entre os 
ângulos dos dois elos, unidos conforme desejamos passar alguma força ou velocidade. Para 
o exemplo de mecanismo de quatro barras, ele será a diferença entre 6^ e Ô 4 . Por convenção, 
tomamos o valor absoluto da diferença e o forçamos a ser um ângulo agudo. 

TI 

se 0 rraHJ > — então \i = n -0 JrafíS caso contrário p = 0 ÍWJW (4.2 S) 

Esse cálculo pode ser feito para qualquer junta de um mecanismo, utilizando os ângulos 
dos elos apropriados. 


Valores extremos do ângulo de transmissão 

Para um mecanismo manivela seguidor de quatro barras de Grashof, o valor mínimo do 
ângulo de transmissão ocorrerá quando a manivela for colinear ao elo terra, como mostra a 
Figura 4-15. Os valores do ângulo de transmissão nessas posições são facilmente calcula¬ 
dos pela lei dos cossenos, uma vez que o mecanismo está em uma configuração triangular. 
Os lados dos dois triângulos são os elos 3 e 4, e a soma ou a diferença dos elos 1 e 2. De¬ 
pendendo da geometria do mecanismo, o valor mínimo de transmissão \i min poderá ocoirer 
quando os elos 1 e 2 forem colineares e sobrepostos, como mostrado na Figura 4-15a, ou 
quando os elos 1 e 2 forem colineares e não sobrepostos f como mostrado na Figura 4-15b. 
Utilizando uma notação coerente com a Seção 4.5 e a Figura 4-7, nomearemos os elos 
como: 


a — elo 2 b — elo3 c - elo 4 d- elo 1 

Para o caso sobreposto (Figura 4-15a) a lei dos cossenos fornece: 


p 2 = 72= arccos 


b 2 +c 2 -(d + a) 7 
2 bc 


(4.29a) 



FIGURA 4-15 

O ângulo mínimo de transmissão em um mecanismo manivela seguidor de quatro barras de Grashaf ocorre em uma das 
duas posições. 
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e, para o caso estendido* a lei dos cossenos fornece 


\x 2 =Y2 = arccos 


h 2 + c 2 - (d + 
2bc 


(4.29b) 


O ângulo mínimo de transmissão em um mecanismo manivela seguidor de Grashof 
é o menor dos valores pj e 

Para um mecanismo duplo seguidor de Grashof, o ângulo de transmissão pode variar de 
0 o a 90° porque o acoplador pode fazer uma revolução completa em relação aos outros elos. 
Para um mecanismo triplo seguidor não Grashof, o ângulo de transmissão será 0° nos pontos 
de singularidade que ocorrem quando o seguidor de saida ceo acopladoT b forem colinea- 
res, como mostra a Figura 4-16a. Nos outros pontos de singularidade, quando o seguidor de 
entrada ceo acoplador b forem eolineares (Figura 4™ 16b), o ângulo de transmissão pode ser 
calculado pela lei dos cossenos: 


quando: 


v = 0 , 


fÀ = arccos 


(a + b) 2 + c 2 -d 2 
2c(a + b) 


(4.30) 


Esse não é o menor valor que o ângulo de transmissão p pode obter em um triplo seguidor, 
já que ele obviamente é zero. É claro que, quando se analisa qualquer mecanismo, pode-se 
facilmente computar e grafar, para todas as posições, os ângulos de transmissão pela utilização 
da Equação 4.28. Os programas Fgurbar, Fiveoar, e Sixbar (ver Apêndice A) fazem isso. 
O estudante deve investigar a variação do ângulo de transmissão para os mecanismos exempli¬ 
ficados nesses programas. O arquivo FG4-15.4br pode ser aberto no programa Fourbàr para 
se observar esse mecanismo em movimento. 



(o) Pontos mortos para elas bec (b) Pontos mortos para elos aeb 


FIGURA 4-16 

Mecanismos trípJo seguidor nõo Grashof com singularidades, 
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4.11 SINGULARIDADES OU PONTOS MORTOS 

Os ângulos de entrada dos elos, que correspondem às posições de singularidade (configu¬ 
rações estacionárias) de um mecanismo triplo seguidor não Grashof, podem ser calculados 
pelo método a seguir, que utiliza trigonometria. A Figura 4-17 mostra um mecanismo não 
Grashof de quatro barras em uma posição geral. Uma linha de construção h foi desenhada 
entre os pontos A e C? 4 . Isso divide o laço quadrilátero em dois triângulos, e ABO 4 . A 

Equação 431 utiliza a lei dos cossenos para expressar o ângulo de transmissão p em termos 
dos comprimentos dos elos e do ângulo de entrada 0 2 . 


também 

então 


e 


h 2 = a 2 + d 2 -2adco&Q 2 


h 2 —b 2 + — S&ceoâfJL 

a 2 +d 2 - 2 íiífeos 02 =ò 2 +c 2 -2f>cco$^ 


COiífJ, = 


bUJ-J-é* 


2 bc 


ad 

+ —-COSÔi 
bc 


(431) 

Para encontrar os valores máximo e mínimo do ângulo de entrada 0 2 > podemos diferenciar 
a Equação 431, formar a derivada de 0 2 em relação à \i e igualá-la a zero. 


í/0 2 _ bc senji _ ^ 
ííjli ad sen0 2 


(432) 


Os comprimentos dos elos a , b , c, d nunca são nulos; portanto, essa expressão pode ser 
nula apenas quando sen p é zero. Isso ocorre quando o ângulo p, na Figura 4-17, for zero 
ou 180°. O que é coerente com a definição de singularidade na Seção 33. Se p for zero ou 
180 q , então cos p será 1. Substituindo esses dois valores para cos p na Equação 431 tem-se 



FIGURA 4-17 

Determinando o ângulo de manivela correspondente às posições de singularidade. 
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a solução para o valor de 0^ entre zero e 180° que corresponde â posição de singularidade 
de um mecanismo triplo seguidor quando acionado por um seguidor. 


ou 


e 


COS — ■ 


b 2 + c 2 -a 2 -d 2 aã 


+—cos 0 5 = ±1 
2 bc bc 2 


cosG 2 = 


a 2 +d 2 -b 2 -c 1 . bc 


2 ad 


ad 


0 ^ = arccos 

“ ^JJJJsT 


fa 2 ^d 2 -b 2 -cl v b^ 

~ ad 


2 ad 


; 0 < 0? <ít 


(433) 


Um desses casos, positivo ou negativo,, produzirá um argumento para a função arco seno 
que se encontra entre 1. O ângulo da singularidade, que se encontra no primeiro ou segundo 
quadrante, pode ser encontrado com base nesse valor. O outro ângulo de singularidade será o 
negativo do encontrado, por causa da simetria das duas posições de singularidade em relação 
ao elo terra, como mostrado na Figura 4-16. 


4.12 CIRCUITOS E RAMIFICAÇÕES EM MECANISMOS 

Na Seção 4.5, afirmou-se que o problema da posição do mecanismo de quatro barras 
possui duas soluções correspondentes aos dois circuitos do mecanismo. Nesta seção, serão 
explorados, com mais detalhes, os tópicos dos circuitos e ramificações em mecanismos. 

Chase e Mirth^ definem um circuito em um mecanismo como todas as orientações 
possíveis dos elos que podem ser realizadas sem desconeetar qualquer uma das juntas e uma 
ramificação como uma série contínua de posições do mecanismo em um circuito entre duas 
configurações estacionárias... As configurações estacionárias dividem o circuito em uma série 
de ramificações . Um mecanismo pode ter um ou mais circuitos e cada um deles pode conter 
uma ou mais ramificações. O número de circuitos corresponde ao número de soluções possí¬ 
veis das equações posição para o mecanismo. 

Defeitos no circuito são fatais para a operação do mecanismo, mas defeitos de ramificação 
não são. Um mecanismo que precisa mudar de circuito para se mover de uma posição desejada 
a outra (referido como defeito de circuito) não é útil, já que não se pode fazê-lo sem uma 
desmontagem e remontagem. Um mecanismo que muda de ramificação, quando movimentado 
de um circuito a outro (referido como defeito de ramificação), pude ser utilizado ou não, de¬ 
pendendo da intenção do projetista. 

O tampão traseiro do veiculo mostrado na Figura 3-2 è um exemplo do mecanismo com 
considerável defeito de ramificação em sua faixa de movimento (na verdade, no limite de sua 
faixa de movimento). A posição de singularidade (configuração estacionária) que ele atinge 
quando o tampão traseiro do veículo abre totalmente serve para mantê-lo aberto. Porém, o usuá¬ 
rio pode tirá-lo dessa configuração estacionária movimentando um dos elos para fora da po¬ 
sição de singularidade. Mesas e cadeiras dobráveis geralmente utilizam um esquema similar, 
assim como bancos dobráveis de automóveis e de veículos utilitários (pernas de duas portas). 

Outro exemplo comum de mecanismo com defeito de ramificação é o mecanismo 
biela-manivela (eixo de manivela, biela, pistão) usado em todo motor de pistão, mostrado 
na Figura 13-3. Esse mecanismo tem dois pontos mortos (acima e abaixo), dando duas ra- 


TABELA 4-1 
Circuitos e ramifica¬ 
ções 

Ém um mecanismo de 
quatro barras 

Meca- Quanti- Ramif 
nlsmo da de de caçòr 
de quatro circuitos par 
barras circuil 


Triplo 
seguidor 
nõo Grashaf 

1 

2 

Manivela 
seguidor 
de Grashof* 

2 

1 

Dupla 
manivela 
de Grashof* 

2 

1 

Duplo 

seguidor de 
Grashof* 

2 

2 

Manivela 
seguidor 
de Grashof* 

2 

2 


* Valido aponas para casos nã 
especiais de mecan-smos de 
Grashof, 
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* Kramerl 3 ] atesta que: 
“Teoricamente, qualquer 
sistema de equações não 
linear pode ser manipulado 
na forma de um polinómio 
com uma incógnita. As 
raízes desse polinómio 
podem ser usadas para 
determinar todas as 
incógnitas do sistema. 
Porem, se a derivada 
polinomial for maior 
que de quarto grau, será 
necessário fator ar c/ou 
utilizar alguma forma 
de iteração para obter as 
raízes. Em geral, sistemas 
que possuem polinómios 
maiores que o quarto 
grau associam-sc com a 
eliminação de todos, mas 
pelo menos uma variável 
precisará ser calculada 
por algum método de 
iteração. Porém, fatorando 
polinómios de quatro 
grau ou menor, ê possivel 
obter as raízes sem uso 
de nenhum método 
iterativo. Então, somente 
as verdadeiras soluções 
simbólicas podem ser 
fatoradas nas condições 
dc quarto grau ou de 
graus menores* Essa é a 
definição formal de uma 
solução dc forma fechada”* 


míficações com uma revolução de sua manivela. Todavia, isso funciona porque passa, por 
causa destas configurações estacionárias, pelo momento angular de rotação da manivela 
e do volante de inércia acoplado a ela. Um problema é que o motor deve ser girado para 
gerar momento suficiente para transmitir o movimento por meio dos pontos mortos. 

O mecanismo de seis barras de Watt pode ter quatro circuitos e o mecanismo de seis banas 
de Stephenson, quatro ou seis circuitos, dependendo do elo que está guiando. Porém, mecanis¬ 
mos de oito banas podem ter 16 ou 18 circuitos, podendo não ser todos reais.^ 

O número de circuitos e ramos no mecanismo de quatro barras depende da condição 
de Grashof e da inversão usada. Um mecanismo não Grashof triplo seguidor de quatro bar¬ 
ras possui dois ramos, mas somente um circuito; todos os mecanismos de quatro barras de 
Grashof possuem dois circuitos, mas o número de ramificações por circuito difere com a 
inversão. A manivela seguidor e dupla manivela possuem somente uma ramificação dentro 
de cada circuito do mecanismo. O duplo seguidor e a manivela seguidor possuem dois ramos 
dentro de cada circuito. A Tabela 4-1 resume essas relaçõesJ 2 ! 

Qualquer solução para a posição de um mecanismo deve considerar o número de possí¬ 
veis circuitos do mecanismo. Uma solução de forma fechada, se disponível, conterá todos os 
circuitos. Uma solução iterativa, como descrita na próxima seção, fornecerá dados de posição 
de um circuito, os quais podem ser inesperados. 

4.13 MÉTODO DE SOLUÇÃO DE NEWTON-RAPHSON 

Os métodos de solução para análise de posição mostrados neste capitulo são de “forma 
fechada”, isto é, proporcionam a solução com aproximação direta, não iterativa.* Em algu¬ 
mas situações, particularmente com mecanismos de múltiplos laços, uma solução de forma 
fechada pode não ser atingível. Então, é necessária uma aproximação alternativa, e o método 
Newton-Raphson (às vezes chamado somente de método de Newton) provê uma aproxima¬ 
ção que pode resolver sistemas de equações não lineares simultâneas. Qualquer método de 
solução iterativo requer uma ou mais admissões de valores para que seja possível começar a 
simulação. Estabelecendo-se esses valores, é então possível obter uma solução mais corre¬ 
ta. Esse processo será repetido até que convirja a uma solução suficientemente correta para 
propósitos práticos. Porém, não há nenhuma garantia de que um método iterativo convergirá 
em tudo. O método pode divergir, levando a sucessivas soluções distantes da correta, espe¬ 
cialmente se as suposições iniciais não forem próximas o suficiente da solução verdadeira. 

Embora precisemos usar uma versão multidimensional (Newton-Raphson) do método de 
Newton para esses problemas de mecanismos, é mais fácil entender como o algoritmo tra¬ 
balha, discutindo, primeiro, o método de Newton de forma unidimensional, encontrando as 
raízes de uma função não linear com variável independente. Depois, será discutido o método 
multidimensional Newton-Raphson. 
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(a) Uma suposição de x = 1,8 converge 
para raiz x - -1,177 


(b) Uma suposição de x = 2,5 converge 
para raiz x = ^7,562 


FIGURA 4-18 

Método de solução de Newton-Raphson para raízes de funções não lineares. 


Encontrando raiz unidimensional (método de Newton) 

Uma função não linear pode ter múltiplas raízes nas quais uma delas está definida como 
a interseção da iunção com qualquer Linha reta. Tipicamente, o eixo zero da variável indepen¬ 
dente é a linha reta para a qual desejamos as raízes. Tomemos como exemplo um polinómio 
cúbico que terá três raízes, com uma ou todas as raízes sendo reais. 

>- - /(je) - -jc 3 - 2x 2 + 50* + 60 (4.34) 

Existe uma solução, de forma fechada para as raízes de uma função cúbica,* que nos per¬ 
mite avaliar com antecedência que as raizes desta função cúbica particular são todas reais, ou 
seja, x = -7,562, -1,177, e 6,740. 

A Figura 4-18 mostra o gráfico dessa função sobre o eixo x. Na Figura 4-18a, escolheu- 
-se um valor inicial de x — 1,8. O algoritmo de Newton avalia a função para o valor suposto, 
encontrando y x . O valoT de^ t ê comparado a uma tolerância selecionada pelo usuário (como 
0,001) para ver se é próximo o bastante de zero, para então dizer que jcj é uma raiz. Se não, 
a inclinação (m) da função em x^, jq é calculada pelo uso de uma expressão analítica para a 
derivada da função ou por meio de uma diferenciação numérica (menos desejável). A equa¬ 
ção da linha tangente é avaliada para encontrarmos o ponto de interseção, x 2 , que será usado 
como uma nova suposição. O procedimento anterior é repetido, encontrando y 2 , testando- 
-o conforme a tolerância estabelecida pelo usuário; e, se essa tolerância for muito grande, 
calculando-se novamente outra linha tangente que intercepta com o eixo jt, terá um novo va¬ 
lor escolhido para a próxima iteração. Esse processo é repetido até que os valores das funções 

y± e jq sejam próximo de zero para satisfazer o usuário. __ 

O algoritmo de Newton, descrito anteriormente, pode ser expresso algebricamente (em E^en^ãonídeTrançois 
pseudocódigo), como mostrado na Equação 4.3 5. A função para a qual as raízes são procuradas víete (1615), como 
èf(x) e sua derivada é /' (x). A inclinação m da linha tangente é igual a f'(x) no ponto atual descrito na referência [4]. 

Wr 
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Passo 1 

>í =/(*f) 

Passo 2 

SE y Á £ tolerância ENTÃO PARAR 

Passo 3 

/'(■*/) 

Passo 4 

- lL 

*f + l - *í 

m 

Passo 5 

Íí+i =/(*;+1) 

Passo 6 

SE y i+ i < tolerância ENTÃO PARAR 


SENÃO jCj- = Jt j+ i : y,-= ^j+i : IR PARA Passo 1 (4.35) 


* Kramer^ mostra que: “o 
algoritmo de Newton- 
-Raphson pode exibir um 
comportamento caótico 
quando existem múltiplas 
soluções para equações 
cinemáticas discretas... 
Newton-Raphson não 
possui nenhuma maneira 
de distinguir duas soluçoes 
distintas (circuitos)”. Ele 
faz uma experiência com 
somente dois elos* de 
forma análoga* determina 
os ângulos do acoplador 
e do seguidor, na posição 
problema do mecanismo 
de quatro barras* c percebe 
que as condições iniciais 
precisam scr próximas da 
solução desejada (um de 
dois circuitos possíveis) 
para evitar divergência ou 
oscilação caótica entre as 
soluções. 


Se o valor inicial escolhido for próximo de uma raiz, esse algoritmo convergirá rapida¬ 
mente para a solução. Porém, é bastante sensível ao valor escolhido inicialmente. A Figura 
4- 18b mostra o resultado de uma leve mudança na suposição inicial de Xj = 1,8 paraxj = 
2,5. Com essa suposição ligeiramente diferente, o método convergirá para outra raiz. Note 
também que, se escolhermos um valor inicial dex^ - 3,579, que corresponde a um máximo 
local dessa função, a linha tangente será horizontal e não cruzará o eixo x. Nesse caso, o 
método falha. Vocé poderia sugerir um valor de Xj que convergisse para uma raiz x = 6,74? 

Esse método tem desvantagens: pode não convergir. Pode se comportar de fornia caótica.* 
É sensível ao valor de suposição. Também é incapaz de distinguir entre os múltiplos circuitos 
de um mecanismo. A solução do circuito encontrada depende do valor inicial suposto. Requer 
que a função seja diferenciável, e a derivada deve ser avaliada tão bem quanto ela. No entanto, 
esse método é escolhido para funções em que as derivadas podem ser avaliadas de forma eficaz 
e continua na região das raízes. Além disso, é a única escolha para sistemas não lineares de 
equação. 


Encontrando raízes rnultidimensronais (método d@ Newton-Raphson) 

O método de Newton unidimensional é facilmente estendível para sistemas de equações 
múltiplas, simultâneas, não lineares. Ele é chamado de método de Newton-Raphson. Primeiro, 
generalizemos a expressão desenvolvida para o caso unidimensional no passo 4 da Equação 
4.35, que se refere-se também à Figura 4-18. 

x i+i ou m(x i+ | - *,) = -y t 

mas y f =/(*í) í» = /'(*,'} *i+i -Xi = Ax 

substituindo /'(jq)*Ax = -/(jq) (4.36) 

Aqui, um termo Ax é introduzido, o qual chegará a zero quando a solução convergir. Neste 
caso, o termo de Ax será testado no lugar dey^ em relação à tolerância estabelecida. Note que 
essa forma de equação evita a operação de divisão, que é possível em uma equação escalar, 
mas impossível em equação matricial. 

Um problema multi dimensional terá um sistema de equações da forma 
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f\ (jf] ■ "i ) 

MxuX2*xi* — x«) b 
M x \* x 2* x 2 .*n) 

em que o sistema de equações constitui um vetor, aqui denominado de B. 
São necessárias derivadas parciais para obter os coeficientes angulares 



sfi 


âjf] 

ax 2 

dx„ 

*&L 

% 

Ml 

tJjf, 


àx„ 


que formam a matriz jacobiana do sistema, denominada aqui de À. 

Os erros absolutos também formam um vetor, aqui denominado de X. 

fAxil 



(437) 


(438) 


(439) 


Então, a Equação 4.36 se toma uma equação matricial para o caso mu bidimensional. 


AX = -B (4.40) 

A Equação 4.40 pode ser resolvida para X por meio de uma inversão de matriz ou 
por eliminação gaussiana. Os valores dos elementos de A e B são calculáveis para qual¬ 
quer valor assumido (suposição) das variáveis. Pode ser considerado como critério de 
convergência a soma do vetor erro X a cada iteração, na qual a soma se aproxima a zero 
em uma raiz. 

Vamos montar essa solução de Newton-Raphson para um mecanismo de quatro barras. 


Solução de Newton-Raphson para um mecanismo de quatro barras 

A equação vetorial de malha fechada de um mecanismo de quatro barras, separada em 
parte real e parte imaginária (equações 4.6a e 4.6b), provê um grupo de funções que define 
dois ângulos de elos desconhecidos, 0^ e 0^. O comprimento dos elos a , b , c, d e o ângulo de 
entrada 0 2 são dados. 

/] - UCÜS 02 + frcos 0} “ C COS 04 — í/ — 0 

fl - a sen 0 2 + b sen 63 — c sen 64 =0 £441 


B = 


«COS 02 +6 COS 83 -CCOS0 4 
«sen9 2 +^sen 03 -csen0 4 



(4.41b) 
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* Univcreal Tcchnical 
Systems, 1220 Rock St. 
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** Mathsoft, 201 
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O vetor erro é 


X- 


A6 3 

ab 4 


(4.42) 


As derivadas pardais são 


3/, 

3/. 

50, 

504 


3/2 

Õ0 3 

304 


*"£senÜ3 escnO^ 
freosfi^ ”CCOS0 4 


(4.43) 


Essa matriz ê conhecida como o jaeobiano do sistema, e, além de sua utilidade nesse 
método de solução, também está relacionada á solução do sistema. O sistema de equações 
para posição, velocidade e aceleração (nos quais aparece o jacobiano) pode ser resolvido se a 
determinante da matriz jacobiana for diferente de zero. 

Substituindo as equações 4.41b, 4.42, e 4.43 na Equação 4.40, temos 


~-b sei)0 3 

c:sen0 4 

"A0 3 " 


ÍJCOS 02 +&COS.03 —ç COS 0 4 —d 

bcos0 3 

-ccos0 4 

A0 4 


ascn 0 2 + 6 sen 03 -t-scn0 4 


Para resolver essa equação matricial, assuma valores para calcular 0 3 e 0 4 e as duas equa¬ 
ções são resolvidas simultaneamente para A0 3 e Á0 4 . Para resolver grandes sistemas de equa¬ 
ções, será necessário o uso do algoritmo de redução matricial. Para esse simples sistema com 
duas incógnitas, as duas equações podem ser resolvidas por combinação e simplificação. O 
teste descrito aníeriormente, que compara a soma de Á0 3 e A0 4 a uma tolerância estabelecida, 
deve ser aplicado a cada iteração para determinar se a raiz foi encontrada. 


Programas para solução de equações 

Alguns pacotes de softwares que estão disponíveis comercialmente possuem a habili¬ 
dade de fazer a solução iterativa do método de Newton-Raphson em sistemas de equações 
não lineares simultâneas, como o TKSoIver* e o Mathcad por exemplo. TKSotver invoca 
automaticamente seu programa de solução do método Newton-Raphson quando não pode re¬ 
solver diretamente o sistema de equações apresentado, contanto que valores suficientes su¬ 
postos tenham sido providos para os valores desconhecidos. Essas ferramentas dos programas 
de solução de equação são muito convenientes para as necessidades do usuário que somente 
fornece as equações para o sistema de forma “crua”, como aqueles da Equação 4.41a. Não é 
necessário organizá-los no algoritmo de Newton-Raphson, como mostrado na seção anterior. 
Na ausência de um programa de solução de equação, você terá de escrever seu próprio progra¬ 
ma de computador para programar a solução como descrito acima. A referência [5] é uma boa 
ajuda nessa tarefa. 
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4.15 PROBLEMAS 

4-1 Um vetor de posição è definido com comprimento igual à sua altura em centímetros. 

A tangente desse ângulo 6 definida como seu peso cm quilogramas, dividido pela sua idade 
cm anos. Calcule os dados para esse vetor e: 

a. Desenhe o vetor dc posição em escala no plano cartesiano. 

b. Escreva uma expressão para o vetor dc posição usando a notação dc vetorial. 

c. Escreva uma expressão para o vetor de posição usando a notação de números complexos, 
tanto na forma polar quanto na forma cartesiana. 

4-2 Uma partícula está se movendo ao longo de um arco dc raio 165,1 mm. O centro do arco 
é a origem do sistema de coordenadas. Quando a partícula esiã na posição A y esse vetor de 
posição forma 45° com o eixo X Para a posição B y esse vetor de posição forma um ângulo de 
75° com o eixo X. Desenhe o sistema para uma escala conveniente e: 

a. Escreva uma expressão para o vetor dc posição da partícula na posição A usando notação 
de número complexo, tanto na forma polar quanto na forma cartesiana. 

b. Escreva uma expressão para o vetor de posição da partícula na posição B usando notação 
de número complexo, tanto na forma polar quanto na Forma cartesiana. 

c. Escreva uma equação vetorial para a diferença entre os pontos A e B. Substitua a notação 
de números complexos nos vetores dessa equação c rcsolva-a numericamente para a 
diferença dc posições. 

d. Verifique o resultado da parte c com um móiodo gráfico. 

4-3 Repita o Problema 4-2, considerando os ponlos.4 c B representando partículas separadas, e 
encontre as respectivas posições. 

4-4 Repita o Problema 4-2 com o caminho da partícula sendo definido ao longo da rela 
y - - 2x + 10. 

4-5 Repita o Problema 4-3 com o caminho da partícula definido ao longo da curva 
y = - 2x 2 - 2x + 10. 


TABELA P4-0 
Matriz do tópicos o pro¬ 
blemas 

4.5 Análise de posição 
de mecanismos 

4-1,4-2,4-3,4-4,4-5 
Quafro borras 
graficamente 
4“ó 

Quatro borras 
analiticamente 
4-7, 4-8* 4-lBtL, 4-24, 
4-36,4-39, 4-42,4-45 

4.5 Solução para 
posição de biela- 
— manivela de 
quatro barras 

Graficamente 

4-9 

Analiticamente 
4-10,4-18c, 4-lSf, 

4-1 Sh, 4-20 

4.7 Solução para a 
posição de bie a- 
- manivela invertida 

Graficamente 4-11 
Analiticamente 4-12 

4.6 Mecanismos de mal 
de quatro barras 

GFBM Graficamente 
4-16 

GFBM Analítícamenl 
4-17 

Seis barras 
4-34,4-36,4-37, 

4-39,4-40, 4-42 
Oito barras 
4-43* 4-45 
4.9 Posição de 

qualquer ponto de 
um mecanismo 

4-19,4-22,4-23,4-46 

4.10 Transmissão 
de ângulos 

4-13,4-14,4-1 Bb, 

4-18c, 4-35,4-35, 

4-38,4-41,4-44,4-47 

4.11 Pontos mortos 

4-15,4-lSa, 4-lSg, 
4-21,4-25, 4-26,4-27, 
4-28,4-29,4-30 

4.13 Método de solução 
de Newton-Raphson 

4-31,4-32,4-33 
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* Respostas no Apêndice F. 



FIGURA P4-1 

Problemas 4-6 e 4-7 Configuração gerai e terminologia para mecanismos de quatro barras. 


* 4-6 O comprimento do elo (mm) e o valor de 0 2 (graus) para alguns mecanismos dc quatro barras 
são definidos na Tabela P4-1. A configuração e terminologia são mostradas na Figura P4-1. 
Para as configurações fornecidas, desenhe o mecanismo cm escala e, graficamente, encontre 
todas as possíveis soluções (aberta c cruzada) para os ângulos 0 3 c G 4 , Determine a condição 
dc Grashof. 

* ** 4-7 Repita o Problema 4-6, resolvendo-o pelo método da equação vetorial de malha fechada. 

4-8 Expanda a Equação 4.7b e prove que cia ó uma simplificação da Equação 4.7c. 


TABELA P4-1 Dados para os problemas 4-ó r 4- 7 e 4-13 a 4-15 


Nome 

Eto 1 

Elo 2 

Elo 3 

Elo 4 

°2 

a 

162.4 

60.8 

177,8 

228,6 

30 

b 

177.8 

228,6 

76,2 

203,2 

85 

c 

76.2 

254,0 

152,4 

203,2 

45 

d 

203.2 

127,0 

177,8 

162,4 

25 

e 

203.2 

127,0 

203,2 

152,4 

75 

f 

127.0 

203,2 

203,2 

228,6 

15 

9 

162.4 

203,2 

203,2 

228,6 

25 

h 

508.0 

254,0 

254,0 

254,0 

50 

} 

101,6 

127,0 

50,8 

127,0 

80 

j 

508.0 

254,0 

127,0 

254,0 

33 

k 

101,6 

152,4 

254,0 

177,8 

88 

t 

228.6 

177,8 

254,0 

177,8 

60 

m 

228.6 

177,8 

279,4 

203,2 

50 

n 

228.6 

177,8 

279,4 

162,4 

120 
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FIGURA P4-2 

Problemas 4-9 e 4-10 Configuração aberta e terminologia para um mecanismo biela-manivela 
de quatro barras. 


* 4-9 O comprimento do elo (mm), o valor de 0 2 (graus) e deslocamento (mm) para alguns 

mecanismos biela-manivela de quatro barras sao definidos na Tabela P4-2. À configuração 
e terminologia desse mecanismo são mostradas na Tabela P4-2. Para as configurações 
fornecidas* desenhe o mecanismo cm escala c* graficamente* encontre todas as possíveis 
soluções (aberta e cruzada) para o ângulo 0 3 c a posição da biela d . 

* ** 4-io Repita o Problema 4-10, resolvcndo-o pelo método da equação vetorial de malha fechada. 

* 4-11 O comprimento do elo (mm), o valor de 0 2 (graus) e y (graus) para alguns mecanismos 

biela-manivela invertida de quatro barras são definidos na Tabela P4-3. A configuração 
e a terminologia desse mecanismo sao mostradas na Figura P4-3. Para as configurações 
fornecidas* desenhe o mecanismo cm escala c* graficamente* encontre todas as possíveis 
soluções (aberta c cruzada) para os ângulos 0 3 , 0 4 c o vetor 

* ** 442 Repita o Problema 4-11, resolvendo-o pelo método da equação vetorial de malha Fechada. 

* ** 4-13 Encontre os ângulos de transmissão para os mecanismos descritos na Tabela P4-1. 

* ** 4 -i 4 Encontre os valores máximos e mínimos do ângulo de transmissão para todos os mecanismos 

manivelas-seguidor Grashofna Tabela P4-1. 


TABELA P4-2 Dados para os problemas 4-9 e 4-10 


Denominação 

Elo 2 

Elo 3 

Deslocamento 

a 2 

* Respostas no Apêndice F. 

a 

35,5á 

101,ó 

25,4 

45 

** Alguns problemas são 

b 

50,8 

152,4 

-7Ó,2 

Ó0 

resolvidos usando rotinas 
de solução de equação 

c 

76,2 

203,2 

50,8 

"30 

dos programas Mathcad, 

d 

88,9 

254,0 

25,4 

120 

Matlab ou TKSoIver. 

e 

127,0 

508,0 

-127,0 

225 

Na maioria dos casos, 
sua solução pode ser 

f 

76,2 

330,2 

0,0 

100 

checada com os programas 

g 

177,8 

035,0 

254,0 

330 

Folrbâr, Slider, ou 
Sixbar (ver Apêndice A), 
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FIGURA P4-3 

Problemas 4-11 a 4-12 Terminologia para inversão 3 de mecanismo biela-manivela de quatro 
barras. 


* ** 4“ 15 Encontre o ângulo dc entrada correspondente ao ponto morto de mecanismos não Grashofna 

Tabela P4-L (Para esse problema, ignora-se os valores dc 9 2 fornecidos na tabela.) 

* 4-16 O comprimento do cio (mm), relação dc transmissão (X), fase do ângulo (<|>) c o valor dc 
B 2 (graus) para alguns mecanismos dc transmissão de cinco barras sâo definidos na Tabela 
P4-4. A configuração e terminologia do mecanismo são mostrados na Figura P4-4. Para as 
configurações fornecidas, desenhe o mecanismo em escala e, graficamente, encontre todas as 
possíveis soluções (aberta e cruzada) para os ângulo 0 3 e 0 4 . 

* ** 4-17 Repita o Problema 4-16, resolvendo-o pelo método da equação vetorial da malha fechada. 

4-18 A Figura P4-5 mostra mecanismos para os problemas a seguir. Cada um deles se refere a uma 
parte da figura com uma letra. Os ângulos de referência calculados são para os eixos XY globais. 

a. O ângulo entre os eixos X e x ê de 25°. Encontre o deslocamento angular do elo 4 quando 
o elo 2 rotaciona no sentido horário da posição mostrada (+37°) para a horizontal (0 o ). 
Como o ângulo dc transmissão varia c qual é a variação mínima entres essas posições? 
Achc os pontos mortos desse mecanismo cm termos do ângulo do elo 2. 

b. Encontre e faça o gráfico da posição angular dos elos 3 e 4 e do ângulo de transmissão, 
como uma função do ângulo do elo 2, como se girasse uma vez. 


* Respostas tio Apêndice E TABELA P4-3 Dados para os problemas 4-11 ©4-12 


* ** Alguns problemas são 
resolvidos usando rotinas 

Denominação 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 3 

Y 

0 2 

a 

152,4 

60,8 

101,6 

90 

30 

de solução dc equação 
dos programas Mathcad* 

b 

177,8 

228,6 

76,2 

75 

85 

Maüáh ou TKSolver, Na 

c 

7ó,2 

254,0 

152,4 

45 

45 

maioria dos casos, sua 
solução pode ser checada 

d 

203,2 

127,0 

76,2 

60 

25 

com programa Fourbar* 

e 

203,2 

101,6 

50,8 

30 

75 

Suder, ou Sixbar (ver 
Apêndice A). 

f 

127,0 

203,2 

203,2 

90 

150 
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Relação dc 
transmissão 

Fase angular 



X = + — 


FIGURA P4-4 

Problemas 4-1 ó e 4-17 Configuração aberta e terminologia para mecanismos de transmissão 
de cinco barras. 


c. Encontre e faça o gráfico da posição de um pistão qualquer como uma função do ângulo 
da manivela 2 t como se girasse uma vez. Com um pistão qualquer definido, encontre os 
movimentos dc outros dois pistões c a fase dc relação com o primeiro pistão. 

d. Encontre o deslocamento angular total do elo 3 c o deslocamento total da caixa quando o 
elo 2 completa a rotação. 

e. Determine o deslocamento angular entre os elos 8 e 2 como função do deslocamento 
angular da manivela 2. Comente o comportamento do mecanismo. O mecanismo pode 
fazer uma rotação completa, como mostrado? 

f. Encontre c faça o gráfico do deslocamento do pistão 4 c do deslocamento angular do cio 3, 
como função do deslocamento angular da manivela 2. 


TABELA P4-4 

Dados para os problemas 4-16 o 4-17 




Denominação 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 3 

Elo 4 

Elo 5 

X 

6 

02 

a 

152,4 

25,4 

177,8 

228,6 

101,6 

2 

30 

60 

b 

1SZ4 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

-Z5 

60 

30 

c 

76,2 

127 r Ü 

177,8 

203,2 

101,6 

-0,5 

0 

45 

d 

101,6 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

-1 

120 

75 

e 

127,0 

223,0 

279,4 

203,2 

203,2 

3,2 

-50 

-39 

f 

254,0 

50,8 

177,8 

127,0 

76,2 

1,5 

30 

120 

G 

381,0 

177,8 

228,6 

279,4 

101,6 

Z5 

-90 

75 

h 

304,8 

203,2 

177,8 

228,6 

101,6 

”2,5 

60 

55 

i 

228, ó 

177,8 

203,2 

228,6 

101,6 

”4 

120 

100 
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(o) Mecanismo de quatro barras (b) Mecanismo de quatro barras (c) Compressor radial 




caixa 


0 2 0 4 = L 3 = L 5 = 160 
Q$0 4 - Lf } = L 7 - 120 
x 0 2 A s = 20 

►r Ü4 5 — — 20 

O 4 £ — O 4 G — 30 
0 s F = 0 8 ff = 30 f 



(aO Transportador de barras caminhantes 


L|-87 
L2 = 49 
L 3 = 100 
L 4 = 153 
L 5 -100 
Lfi -153 



(. g ) Mecanismo de freio de tambor 


(h) Sistema simétrico 


(e) Mecanismo oscilador (f) Biela-manivela com 

deslocamento 


L x =45,8 
L 2 = 19,8 
L 3 = 19,4 
Z 4 = 38,3 
L 5 = 13,3 
L 7 = 13,3 
l 8 - 19,8 
Lt) = 19,4 


todas as dimensões em mm 


FIGURA F4-5 

Mecanismos para o Problema 4-18, Adaptado de P. H HM e W. P. Rute. Mechanísms: Analysls and Design (1960), com autorização. 
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g. Encontre c faça o gráfico do deslocamento angular cm função do do de entrada 2, 
conforme rotacionado da posição mostrada (+30°) para a posição vertical (+90°). 
Encontre as posições mortas deste mecanismo em termos do ângulo do elo 2. 

h. Encontre o maior deslocamento vertical para baixo da posição mostrada. Qual será o 
ângulo de entrada do elo 2 nessa posição? 

** 4-19 Para uma revolução guiada pelo elo 2 dos mecanismos transportadores de barras caminhantes 
c de posicionamento na Figura F4-6, encontre o deslocamento horizontal total do elo 3 para 
a parte de seu movimento cm que as extremidades estão no topo da plataforma. Expresse o 
deslocamento como porcentagem da manivela de comprimento O^A. Qual porção da ralação 
do elo 2 faz o deslocamento correspondente? Encontre o deslocamento angular total do elo 6 
sobre uma rotação do elo 2. A distância vertical da linha AD até o canto superior esquerdo da 
garra mais a esquerda é de 73 mm. A distância horizontal do ponto A ate o ponto Q è 95 mm. 

** 4-2G A Figura P4-7 mostra uma serra elétrica usada para conar metal O elo 5 roiaciona cm 0 5 e 
seu peso força a serra contra a peça de trabalho, enquanto o mecanismo move a lâmina (elo 
4) para frente e para trás com o elo 5 para cortar a peça. Este é um mecanismo de biela- 
-manivela com deslocamento. As dimensões são mostradas na figura. Para uma rotação 
guiada pelo elo 2 do mecanismo de serra no avanço de corte, encontre c faça o gráfico do 
deslocamento horizontal da lâmina da serra em função do ângulo do elo 2. 

* ** 4^21 Para o mecanismo na Figura P4-8, encontre as posições limites (morlas), em função do 

ângulo do elo G^, referenciado com a linha de centros 0^0^ quando guiados pelo elo O^A. 
Depois, calcule e faça o gráfico das coordenadas xy do ponto do acoplador P entre esses 
limites, referenciado com a linha de centro Ü 2 G 4 . 

** 4-22 Para o transportador de barras caminhantes da Figura P4-9, calcule e faça o gráfico das 

componentes x e y da posição do ponto do acoplador P para uma rotação da manivela O^A . 
Dica: calcule-os primeiro em relação ao elo terra G 2 G 4 e transforme-os para o sistema de 


** Alguns problemas são 
resolvidos usando rotinas 
de solução de equação 
dos programas Matkcad, 
Matlüb ou TKSõIwr. Na 
maioria dos casos, sua 
solução pode ser checada 
com programa Fourear., 
SLÍDER, OU SlXBAR (ver 
Apêndice A). 



Problema 4-19 Mecanismo transportador de barras com mecanismo de posicionamento. Adaptado de P. H. HM e W, P. Rule. 
Mechanisms: Anafysis and Design (1960), com auforízaçao. 
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FIGURA P4-7 

Problema 4-20. Serra alternativa. Adaptado de P. H. Hitl eW,P Rule, Mechanisms: Analysis and Design 09àG), com autorização. 


P 



dimensões em mm 



FIGURA P4-8 FIGURA P4-9 

m 1 i m i 

Problema 4-21. Problema 4-22. Mecanismo transportador de barras caminhantes em linha reta de oito barras. 



FIGURA P4-10 

Problema 4-23. 
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coordenadas global XV (isto c* horizontal e vertical na figura). Faça uma figura cm escala 
para qualquer informação adicional necessária, 


* ** 4-23 Para o mecanismo na Figura P4-10* calcule e faça o gráfico do deslocamento angular dos 

elos 3 e 4, c o percurso das coordenadas do ponto P com os respectivos ângulos da manivela 
de entrada 0 2 A para uma rotação. 

** 4-24 Para o mecanismo na Figura P4-11, calcule e faça o gráfico do deslocamento angular dos 
elos 3 e 4, com os respectivos ângulos de entrada da manivela O^Á para uma rotação. 

* ** 4.25 Para o mecanismo na Figura P4-12, encontre as posições limites (mortas)* cm função do 

ângulo do elo referenciado com a linha de centros Ü 3 Ü 4 , quando guiados pelo elo 0 2 A. 
Depois, calcule e faça o gráfico do deslocamento angular dos elos 3 e 4 e das coordenadas do 
percurso do ponto P entre esses limites, com os respectivos ângulos da manivela de entrada 
0 2 Á sobre a possível gama de movimento referenciada pela linha dc centros 0 2 0 4 . 

* ** 4-26 Para o mecanismo na Figura P4-13, encontre as posições limites (mortas)* em função do 

ângulo do elo 0 2 A > referenciado com a linha de centros ü 3 0 4 , quando guiados pelo elo 0 2 Á. 
Depois, calcule c faça o gráfico do deslocamento angular dos elos 3 e 4 c das coordenadas do 
percurso do ponto P entre esses limites, com os respectivos ângulos da manivela de entrada 
Q 2 A sobre a possível gama dc movimento referenciada pela linha dc centros 0 2 0 4 . 

** 4-27 Para o mecanismo na Figura P4-13, encontre as posições limites (mortas), em função do 

ângulo do do 0 4 B , referenciado com a linha dc centros 0 4 0 2 , quando guiados pelo elo 0 4 B. 
Depois* calcule c faça o gráfico do deslocamento angular dos dos 2 e 3 c das coordenadas do 
percurso do ponto P entre esses limites, com os respectivos ângulos da manivela de entrada 
O a B sobre a possível gama de movimentos referenciada pela linha de centros 0 4 0 2 > 

** 4-28 Para o mecanismo manivela seguidor da Figura P4-14, encontre o máximo deslocamento 
angular possível para o do pedal (no qual a força maior F c aplicada). Determine os pontos 
mortos. Como o mecanismo funciona? Explique por que a roda moedora è capaz de efetuar 
uma rotação completa, apesar dos pomos mortos quando guiada pelo pedal. Como você 
iniciaria o movimento, se o mecanismo estivesse em um ponto morto? 


* ** 4-29 Para o mecanismo na Figura P4-15, encontre as posições limites (mortas)* cm função 

do ângulo do do O^f* referenciado com a linha dos centros 0 2 0 4 , quando guiados pelo 
elo Depois, calcule e faça o gráfico do deslocamento angular dos elos 3 e 4* e das 


acoplador 



FIGURA P4-11 

Problema 4-24, 



FIGURA P4-12 

Problema 4-25. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Alguns problemas sao 
resolvidos usando rotinas 
de solução de equação 
dos programas Mathçad, 
Mailüb ou TKSalver. 

Na maioria dos casos, 
sua solução pode ser 
checada com os programas 
Folrbar* Slider, ou 
Sixbar (ver Apêndice A), 
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0,75 m , 0,13 m 



FIGURA P4-14 

Problema 4-28. 


* Respostas no Apêndice F 


** Alguns problemas sao 
resolvidos usando rotinas 
dc solução de equação 
dos programas Màíhçad t 
Matlab ou TKSolver. 

Na maioria dos casos, 
sua solução pode ser 
checada com os programas 
Fourdàr, Slider, ou 
S lXflAR (ver Apêndice A). 


B 



FIGURA P4-13 

Problemas 4-2ó e 4-27. 

coordenadas do percurso do ponto P entre esses limites, com os respectivos ângulos da 
manivela de entrada 0 2 Â sobre a possível gama de movimentos referenciada pela linha de 
centros 0 2 0 4 . 

* ** 4-30 Para o mecanismo na Figura P4-1 5, encontre as posições limites (mortas), cm função do 

ângulo do elo O a B, referenciado com a linha de centros 0 A 0 2 , quando guiados pelo elo O a B. 
Depois, calcule e faça o gráfico do deslocamento angular dos elos 2 e 3, e das coordenadas 
do percurso do ponto P entre esses limites, com os respectivos ângulos da manivela de 
entrada O a B sobre a possível gama de movimentos referenciada pela linha dc centros 0 4 0 2 . 

* ** 4-31 Escreva um programa de computador (ou use um programa de solução de equação, como 

Mathcaãy Matlab ou TKSolver), para encontrar as raízes de y = 9x 3 + 5Gx 40. Dica: faça o 
gráfico da função para determinar bons valores para suposição. 

** 4-32 Escreva um programa de computador (ou use um programa de solução de equação, como 
Mathcad, Matlab ou TKSolver) para encontrar as raízes dey - - x 3 - 4x* + 80jc - 40. Dica: 
faça o gráfico da função para determinar bons valores para suposição. 

** 4-33 A Figura 4-18 ò o gráfico da função cúbica da Equação 4.34. Escreva um programa dc 
computador ou use um programa de solução de equação, como Maíhcad, Matlab ou 
TKSoIver, para resolver a equação matricial e investigar o comportamento do algoritmo 
dc Ncwton-Raphson, com valores iniciais variando dc x = 1,8 ató 2,5 cm medidas dc 0,1. 
Determine um suposto valor que conviija raízes interrompidas. Explique esse fenômeno dc 
raízes interrompidas com base nas observações desse exercício. 



FIGURA P4-15 

■mhhhhmíisr 

Problemas 4-29 e 4-30. 
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**4-34 

**4-35 

**4-36 

** 4-37 

**4-38 

**4-39 

** 4-40 

**4-41 

4-42 

**4-43 

**444 

**4-45 

** 4-46 

**4-47 


Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, como 
Mathcad, Matlab, ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico da posição angular do elo 4 e a 
posição da bida 6 da Figura 3-33 como função do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, como 
Mathcad , Matlab, ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico dos ângulos de transmissão 
nos pontos B e C do mecanismo da Figura 3-33 em função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, como 
Mathcad, Matlab , ou TKSalver ; para calcular c fazer o gráfico do percurso do ponto 
acoplador do mecanismo de enfileiramento mostrado na Figura 3-29f. (Use o programa 
Fourbar - ver no Apêndice A - para checar os resultados.) 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad , Matlab , ou TKSalver, para calcular c fazer o gráfico da posição angular do elo 6 da 
Figura 3-34 como função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, como 
Mathcad, Matlab, ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico dos ângulos de transmissão 
nos pontos B, CeD do mecanismo da Figura 3-34 em função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad , Matlab , ou TKSalver, para calcular c fazer o gráfico do percurso do ponto 
acoplador do mecanismo de enfileiramento mostrado na Figura 3-29g. (Use o programa 
Fourbar para checar os resultados,) 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad, Matlab , ou TKSalver, para calcular e fazer o gráfico da posição angular do elo 6 da 
Figura 3-35 cm função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad, Matlab, ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico dos ângulos de transmissão 
nos pontos B,CcD do mecanismo da Figura 3-35 cm função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad , Matlab , ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico do percurso do ponto 
acoplador do mecanismo de enfileiramento mostrado na Figura 3-29h. (Use o programa 
Fourbar para checar seus resultados.) 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad , Matlab , ou TKSalver para calcular c fazer o gráfico da posição angular do elo 8 da 
Figura 3-36 cm função do ângulo do elo de entrada 2. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad , Matlab , ou TKSalver , para calcular c fazer o gráfico dos ângulos de transmissão 
nos pontos B t C, D, EcF do mecanismo da Figura 3-36 em função do ângulo do elo de 
entrada 2. 

Modele o mecanismo mostrado na Figura 3-37 no programa Fourbar. Exporte as 
coordenadas da curva do acoplador para o Excel e calcule a função do erro pelo ciclo real. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, como 
Mathcad, Matlab , ou TKSalver para calcular e fazer o gráfico do percurso do ponto P da 
Figura 3-37 a 9 cm função do ângulo do elo de entrada 2. Faça o gráfico da variação (erro) 
do percurso do ponto P em relação à posição do ponto A , isto é, quão próximo o percurso do 
ponto P está de uma perfeita circunferência. 

Escreva um programa de computador ou use um programa de solução de equações, eomo 
Mathcad, Matlab ou TKSalver, para calcular e fazer o gráfico dos ângulos de transmissão no 
ponto B do mecanismo da Figura 3-37a cm função do ângulo do elo de entrada 2. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Alguns problemas são 
resolvidos usando rotinas 
de solução de equação 
dos programas Mathcad, 
Matlab ou TKSalver. 

Na maioria dos casos, 
sua solução pode ser 
checada com os programas 
Fourbar, Slider, ou 
Sixbàr (ver Apêndice A), 





Capítulo 


SÍNTESE ANALÍTICA DOS 
MECANISMOS 

A imaginação ê mais importante que o conhecimento. 

Albert Einsten 


5.0 INTRODUÇÃO 

Com os fundamentos da análise de posição já estabelecidos, podemos agora usar essas 
técnicas de síntese de mecanismos para posições de saída especificadas analiticamente. Ás 
técnicas de síntese apresentadas no Capítulo 3 foram estritamente gráficas e, às vezes, intui¬ 
tivas. O procedimento da síntese analítica é mais algébrico do que gráfico e menos intuitivo. 
De qualquer modo, sua natureza algébrica o toma mais compatível para computadores. Esses 
métodos de síntese analítica foram criados por Sandor^ e, posteriormente, desenvolvidos por 
seus alunos Erdmant 2 !, Kaufmant 3 ] e Loerch et al.[ 4i5 } 


5.1 TIPOS DE SÍNTESES CINEMÁTICAS 

Erdman e Sandor^ definiram três tipos de sínteses cinemáticas, função, trajetória e ge¬ 
ração de movimento, as quais foram discutidas na Seção 3.2. As definições resumidas serão 
repetidas aqui para sua conveniência. 

GERAÇÃO da FUNÇÃO é definida como a correlação entre uma função de entrada e 
uma função de saída em um mecanismo. Tipicamente, um duplo seguidor ou manivela se¬ 
guidor é o resultado, com a rotação pura de entrada e rotação pura de saída. Um mecanismo 
biela-manivela pode muito bem ser um gerador de função, acionado pela rotação de entrada e 
pela translação de saída ou vice-versa. 

GERAÇÃO DA TRAJETÓRIA é definida como o controle de um ponto no plano que per¬ 
corre uma trajetória preestabelecida. Isso é normalmente obtido por um mecanismo manivela 
seguidor de quatro barras ou um duplo seguidor, em que um ponto no acoplador traça o percurso 
de saída. Não existe a intenção, na geração de trajetória, de controlar a orientação do elo que 
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contém o ponto de interesse. A curva do acoplador é dimensionada para se alcançar um conjunto 
de pontos desejados na saída. Também é comum determinar o ajuste do tempo de chegada de 
um ponto do acoplador em locais particulares sobre o percurso a ser definido. Esse caso é cha¬ 
mado de geração de caminho com cronometragem definida e é análogo â geração de função em 
que a função de saída é especificada. 

GERAÇÃO do MOVIMENTO é definida como o controle de uma linha no plano, de 
modo que assuma algumas posições sequenciais preestabelecidas. A orientação do elo que 
contém essa linha, nesse caso, é importante. Isso normalmente é obtido por um mecanismo 
manivela seguidor ou um duplo seguidor, em que um ponto do acoplador traça o percurso 
de saida e o mecanismo também controla os ângulos do acoplador que contêm a linha de 
saída de interesse. 


5.2 SÍNTESE DE DUAS POSIÇÕES PARA A SAÍDA DO SEGUIDOR 


O Exemplo 3-1 mostrou uma técnica gráfica simples para síntese sem o retomo rápido, o 
mecanismo Grasfiofde quatro barras para conduzir o seguidor através um ângulo. Essa técnica 
foi empregada em exemplos posteriores (3-2, 3-4, 3-6) para constTuir uma díade motora que 
moverá o mecanismo de quatro barras sintetizado por meio do intervalo de movimentação 
desejado, criando um mecanismo Watt de seis barras. O ângulo do seguidor, teoricamente, 
não pode exceder 180°, mas deve estar limitado a até 120° na prática, o que dará ângulos de 
transmissões mínimos de 30°. O mesmo procedimento para a síntese da díade pode ser feito 
analiticamente e provará ser de grande valor quando combinado com outTas técnicas de síntese 
apresentadas nesse capítulo. 

A Figura 5-0 mostra o mesmo problema da Figura 3-4, com uma notação genérica 
compatível para determinação analítica dos comprimentos dos elos da díade motora. O 
elo 4 (que pode representar o elo de entrada para o próximo estágio do mecanismo Watt 
de seis barras resultante) é, nesse caso, o elo de saída que será acionado por uma díade 
formada pelos elos 2 e 3, cujos comprimentos serão determinados junto com o elo terra I 
e a localização de seu pivô O pivô ü 4 (definido em qualquer sistema de coordenada 
XY conveniente), o ângulo inicial ô 4 e o ângulo de percurso p são dados. O procedimento 
é mostrado a seguir:* 

Primeiro escolha um local adequado no elo 4 para anexar o elo 3, aqui denominados B j e 
B 2 em suas localizações extremas. Isso define i? 4 como o comprimento do elo 4. Esses pontos 
podem ser definidos no sistema de coordenada escolhido como: 



(5.0a) 


O vetor M é a diferença entre a posição dos vetores R B2 e 

- R a, 

A equação paramétrica para a linha L pode ser escrita como: 

L(m) = + wM -® shí® 


(5.0b) 


(5.0c) 




Queremos que o mecanismo resultante seja um manivela seguidor Grashof de Classe 1. 
Queremos também obtê-lo estipulando o pivô 0 2 da manivela longe o bastante de B l pela 
linha L. Mantenha M= |M|. Esse será um mecanismo Classe 2 (não Grashof) quando £j0 2 


* Esse procedimento foi 
fornecido pelo prof. Pie ire 
Laiochclle do Instituto de 
Tecnologia da Flórida. 
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(o) Informações dadas 


(b) Ponfo de conexão 



FIGURA 5-0 

Síntese analítica de duas posições para a saída no seguidor (sem retorno rápido). 


< M r se tomará um Classe 3 (Grashof com pontos de mudança) quando B^0 2 — M, e será Classe 1 
quando B^0 2 > M, novamente Classe 3 quando B^0 2 » M. Valores razoáveis para B^0 2 
normalmente ficam entre duas ou três vezes o valor de M. 


Faça: ± ÍTM 


2<K<3 


(5.0d) 


Como mostrado no Exemplo 3-1, o comprimento da manivela deve ser metade do com¬ 
primento do vetor M: 


R 2 =0,5 |M| = ü 4 scn(p/2) 


(5.0c) 


em que p está em radianos. O elo 3 pode ser encontrado subtraindo-se R 2 do módulo de 


Rtfi - Rq 2 e 0 elo 1 é obtido subtraindo de R^. 

^3 =1 R È, 


Ri = Rí 


■R. 




(5.0f) 


Esse algoritmo resultará em um mecanismo manivela seguidor Grashof que movimenta o 
seguidor por meio de um ângulo especificado sem retomo rápido. 
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5.3 PONTOS DE PRECISÃO 

Os pontos, ou posições, preestabelecidos para sucessivos locais do elo de saida (aco¬ 
plador ou seguidor) no plano são geralmente referidos como pontos de precisão ou posi¬ 
ções dc precisão. O número de pontos de precisão que podem ser sintetizados é limitado 
pelo número de equações disponíveis por solução. O mecanismo de quatro barras pode ser 
sintetizado por métodos de laços ou malhas fechadas para até cinco pontos de precisão por 
geração de movimento ou trajetória com tempos pré-ajustados (acoplador como saída) e até 
sete pontos de precisão para geração de função (seguidor como saída). Sínteses para dois ou 
três pontos de precisão são relativamente diretos, e cada um desses casos pode ser reduzido 
a um sistema de equações lineares simultâneas, facilmente resolvidas com uma calculadora. 
Os problemas de síntese de quatro ou mais posições envolvem a solução de sistemas de 
equações simultâneas, não lineares, e por isso são mais complicados para se resolverem, e 
exigem um computador. 

Note que esses procedimentos de síntese analítica tome cem soluções que levam a “per¬ 
manecer” nos pontos de precisão especificados, porém não garantem a maneira como o meca¬ 
nismo se comportará entre esses pontos. É possível que o mecanismo resultante seja incapaz 
de se mover de um ponto de precisão para outro pela presença de um ponto morto ou outras 
restrições. Essa situação não é diferente daqueles casos de síntese gráfica no Capítulo 3, quan¬ 
do também existia a possibilidade de um ponto morto estar entre o pontos de projeto. De 
fato, esses métodos de síntese analítica são somente formas alternativas de resolver o mesmo 
problema de síntese de multiposição. Qualquer um deveria construir um modelo simples em 
cartolina do mecanismo sintetizado para observar sua condição e checar a presença de proble¬ 
mas, mesmo se as sínteses ibssem obtidas por métodos analíticos ocultos. 

5.4 GERAÇÃO DE MOVIMENTO DE DUAS POSIÇÕES POR SÍNTESE 
ANALÍTICA 

A Figura 5-1 mostra um mecanismo de quatro barras em uma posição com o ponto do 
acoplador localizado na primeira posição de precisão Py. A figura indica também uma se¬ 
gunda posição de precisão (ponto P 2 ) a ser obtida pela rotação do seguidor de entrada, elo 

2, através de um ângulo p 2 ainda não especificado. Note também que o ângulo do acoplador 

3, em cada posição de precisão, é definido pelos ângulos dos vetores de posição Zj e Z 2 . O 
ângulo <{> corresponde ao ângulo 0 3 do elo 3 em sua primeira posição. Esse ângulo é desco¬ 
nhecido no início da síntese e será encontrado. O ângulo a 2 representa a variação angular do 
elo 3 da posição um para a posição dois. Esse ângulo é definido no enunciado do problema. 

É importante perceber que o mecanismo mostrado na figura é esquemático. Suas dimen¬ 
sões são desconhecidas e serão encontradas por essa técnica de análise. Assim, o comprimento 
do vetor de posição Zj, como mostrado, não é o indicativo do comprimento final da extremi¬ 
dade do elo 3, nem os comprimentos (R 7 , Z, £/, V) ou os ângulos (0, tj», a, y) de quaisquer dos 
elos mostrados são indicações do resultado final. 

O enunciado do problema é o seguinte: 

Projete um mecanismo de quatro barras que moverá uma linha em seu acoplador de tal 
forma que um ponto P nessa linha estará inicialmente em P { e posteriormente em P 2 e também 
irá rotacionar a linha através do ângulo a 2 , entre aquelas duas posições de precisão. Encontre 
os comprimentos e os ângulos dos quatro elos e as dimensões A 1 Z , 1 e do acoplador, como 
mostrado na Figura 5-L 
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FIGURA 5-1 

Síntese analítica de duas posições, 


O procedimento para a síntese analítica de duas posições do movimento é mostrado 
a seguir: 

Defina duas posições de precisão desejadas no plano em relação a um sistema de coorde¬ 
nadas global XY escolhido, usando os vetores de posição Rj e R 2 , como mostrado na Figura 
5- la. A variação no ângulo a 2 do vetor Z é a rotação requerida no acoplador. Note que o vetor 
diferença de posição *21 define o deslocamento do movimento de saída do ponto P , e è defi¬ 
nido por: 


P 21 - R 2 - Ri 


(5.1) 
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A díade W^Zj define a metade esquerda do mecanismo. A díade UjSj define a metade 
direita do mecanismo. Note que Zj e S l estão ambos incorporados ao acoplador rígido (elo 3), 
e ambos os vetores sofreram a mesma rotação através do ângulo c^, desde a posição 1 até a 
posição 2. O comprimento pino a pino e o ângulo do elo 3 (vetor Vj) são definidos em função 
dos vetores Z 1 e S|. 

Vi-Zí-Sj (5.2a) 

O elo terra também é definido em função das duas díades. 

G, - W] + V l - Uj (5.2b) 

Ao definir as duas díades W 1 ? Zj e Uj, S l5 teremos de estabelecer o mecanismo que aten¬ 
de às especificações do problema. 

W 2 +Z a -P 2l -Zi-Wl-0 (5.3) 

Primeiro resolveremos o lado esquerdo do mecanismo (vetores e Zj) e depois usa¬ 
remos o mesmo procedimento para resolver o lado direito (vetores U t e Sj). Para resolver 
W] eZ| precisamos escrever somente a equação da malha fechada de vetores ao longo do 
laço que incluí ambas as posições P j e P 2 para a díade do lado esquerdo. Iniciaremos o laço 
a partir de W 2 no sentido horário. 

Agora substitua os números complexos equivalentes aos vetores. 

} _ p 2 i &^ - - 0 (5.4) 

A soma dos ângulos nos expoentes pode ser reescrita como produto dos termos. 

~~ = 0 (5.5a) 

Simplificando e rearranjando: 

- lj + -lj- Pi\ e ^ 2 (5.5b) 

Note que o comprimento dos vetores Wj e W 2 têm o mesmo módulo >v porque represen¬ 
tam o mesmo elo rígido em duas posições diferentes. O mesmo pode ser dito sobre os vetores 
Zj e Z 2 , que possuem o módulo z em comum. 

As Equações 5.5 são equações vetoriais* e cada uma contém duas equações escalares que 
podem ser resolvidas para duas variáveis. As duas equações escalares podem ser reveladas 
pela substituição da identidade de Euler (Equação 4.4a) e pela separação entre as partes reais 
das imaginárias* como na Seção 4.5. 

Parte real: 

[w cos 0](cos [5 2 “ l) - [w sen 0] sen f} 2 

+ [zcos(j)]£caíitX2 — l) — [zsen^Jsen OC 2 - P21 cos ( 5 . 6 a) 

Parte imaginária (já dividida pelo operador complexo j): 

[wsen0](cosP 3 — l) + [ w cos B]sen|3 2 

+ [zsenp](cosa 2 - 1 )+[zcgs sena 2 =p 21 ísen5 2 (5.6b) 
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Existem oito variáveis nessas duas equações: w, 0, p 2 , z, tj), ^Pll e Podemos resolver 
apenas duas. Três das oito estão definidas no enunciado do problema, ou seja o pPu e ^2 m ^ as 
cinco restantes w, 0, p 2 , z, 0, seremos forçados a escolher três como “escolhas arbitrárias ou 
livres” (assumir valores) para assim resolver as outras duas. 

Uma estratégia é assumir valores para os três ângulos 0, p 2 e tj), com a premissa que dese¬ 
jamos especificar a orientação 0, ij> dos vetores Wj êZ, dos dois elos para atendeT restrições 
de projeto e também especificar a variação angular do elo 2 para adequar alguma restrição 
de acionamento. Essa escolha também tem a vantagem de conduzir o conjunto de equações a 
um sistema linear nas variáveis e consequentemente uma solução mais simples. Para essa so¬ 
lução, as equações podem ser simplificadas igualando-se os valores assumidos e especificados 
a algumas constantes. 

Na Equação 5.6a temos: 

Â = cos 0 (cos p 2 - l) - sen G sen P ; 

B = cos ò { cos oq — l) — sen b sen cq (5.7a) 

C = P21 cosSj 

E na Equação 5.6b temos: 

D = sen 0 (cos p 2 - l) + cos 9 sen P 2 

E = sen d (cos oq- l) +- cos p sen cq (5.7b) 

F = /j 21 senÕ2 

Então: 

Aw+Bz-C 

Dw + Ez-F (5.7c) 


E resolvendo simultaneamente. 


CE- BF AF-CD 

AE-BD’ Z ~AE-BD 


(5.7d) 


Urna segunda estratégia é assumir o comprimento z e o ângulo tj) do vetor Zj e a variação 
angular p 2 do elo 2 e assim resolver o vetor Wj. Essa è a abordagem mais utilizada. Note que 
os termos em colchetes de cada Equação 5.6 são respectivamente as componentes x c y dos 
vetores Wj e Z|. 

W\ =wcos0; Zi = zcosò 

1 .v 1 JÍ T 

W x = wsenG; Zi = zsenõ 

ly ly 

Substituindo nas Equações 5.6, 

^(cospj-lJ-B^senft, 

+ Zi x (cos cc 2 ~l)~Zt y sen «2 = píjCosSj 

ff5(cosP 2 -l)+»í t senP 2 

+ Z ly (cos ct 2 - ’ í ) + z \ x se» 11 ! = P 2 isenS 2 


(5.8b) 
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Z j x e Zj y são conhecidos da Equação 5.8a com z e § assumidos como escolhas arbitrárias. 
Para, futuramente, simplificaras expressões, combinamos outros termos conhecidos: 


/í = cosp 2 _ li i? = senp2; C = cosot 2 ”l 

D =sen0t 2 i E = P 2 í C0S 6 2 ; F=p 2l senS 2 

Substituindo, 

AW -5WJ + CZ, -DZ, 

AW +SW, +CZi + DZi = F 

4 ji 1 ^ 1 jÇ 

E a solução será: 


W5 




A(-CZ lt +Z)Z, y +£) + fi(-CZ 1} .-DZ lji +f) 
-2A 

a(-cz 1; , -DZ 1x + f]+b|cz 1j( -DZ,,, -f) 


-2 A 


(5.8c) 


(5.8d) 


(5.8e) 


Qualquer dessas estratégias resultará na definição da díade esquerda WjZj e na localiza¬ 
ção do seu pivô, e fornecerá a geração de movimento especificada. 

Devemos repetir os processos para a díade direita UjS^ A Figura 5-2 esclarece as duas 
posições UjSj e U 2 S 2 da díade direita. O vetor Uj inicialmente com ângulo o, se movimenta 
através do ângulo y 2 da posição 1 até aposição 2.0 vetor S j está inicialmente com o ângulo vj/. 
Note que a rotação do vetor S de Sj para S 2 será do mesmo ângulo a 2 do vetor Z, já que eles 
estão sobre o mesmo elo. A equação vetorial de malha fechada, similar à Equação 5.3, pode 
ser escrita para essa díade. 

Uz+Sa-Fii-Si-U^O (5.9a) 

Reescreva na forma de variáveis complexas e agrupe os termos. 

ue> a {ei '>* -1) + se &(*■'“» -1] - *,,*'** (5.9b) 

Quando tudo estiver expandido e os devidos ângulos substituídos, as componentes x e y 
serão: 

Parte real: 

u cos a(cos y? - I) - u sena sen y 2 

+ jçosi|f(cosa2-l)-.íseni(/senC£2= j P2l cos (5.10a) 

Parte imaginária (já dividida pelo operador complexo j): 

u sen a (cos y — l) + u cos a sen y 2 

+ s sen qr (cos a, - l) + s cos ijí sen a, = p 2i sen 5, (5.1 Ob) 

Compare as Equações 5.10 com as Equações 5.6. 
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FIGURA 5-2 

Díade direita mostrada em duas posições. 


A primeira estratégia também pode ser aplicada nas Equações 5.10, assim como foram 
usadas nas Equações 5.6, para resolver os módulos dos vetores U e S, assumindo valores dos 
ângulos <r, e y 2 . As quantidades /? 2l , $2 e a 2 também sâo definidas a partir do enunciado do 
problema. 

Na Equação 5.10a temos: 


A = cos o (cos y 2 ~ l) - sen o sen y ; 

B = cos (cos a — l) — sen \|/ sen cc 2 

C = p 2] cosS 2 


(5.11a) 
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E na Equação 5.10b temos: 


D = sen a (cos y 2 - l) + coa o sen y 2 
E = sen (cos o,- l) + cos y sen oq 
F = p 2 i sen ^ 

Então: 


Au + Bs ■ C 
Du + Fr - F 


E resolvendo simultaneamente, 


CE-B F' 
AE-BD' 


AF-CD 

AE-BD 


(5.11b) 


(5.11c) 


(5.11 d) 


Se a segunda estratégia for usada, assumindo o ângulo y 2 eo módulo e direção do vetor S| 
(que definirá o elo 3), o resultado será: 

=mcüsct; Si x =à r cosrjj 

U\ =wseno; S! =ssenr|j (5.12a) 

Substituindo na Equação 5.10: 


í/, j[ (cosy I - 1 )-í/, j> seiiT 2 

+ S, i (cos(i 2 -l)-S lj sena 2 = p 21 cos5 2 

(cosv 2 — l) + í/[ t sen Y 2 

+ jS^ (cosot 2 -1) + S 1 sen = p 2J scn 

Fazendo: ^ = cosy 2 -lj B = scny 2 ; C=coscc 2 -i 

D=scna 2 ; E = p 2 \ cosS 2 ; F = /? 2 isen52 

Substituindo na Equação 5.12b, 

AUj - BU j +C5] - DS - E 

IjHT Ly, Ijj. Ly 

AU X + BU] + CS] +D5, =F 

L y l .i l y L x 

A solução será: 


(5.12b) 


(5.12c) 


(5.12d) 


a[-CS Ix + DS ly +£ ) + fl(-C\ -DS ]x + fJ 

U i "- 

lx -2A 

v A (-CS lf - DS h + f) + fl(cs, r - DS y - f) 


(5.12c) 
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Note que existem infinitas possibilidades de solução para esse problema, porque podemos 
escolher qualquer conjunto de valores para três escolhas arbitrárias das variáveis, nesse caso de 
duas posições. Tecnicamente, existe uma infinidade de soluções para cada escolha livre. Três 
escolhas dão infinito ao cubo número de solução! Mas desde que infinito seja definido pelo 
número maior que o maior número que você possa imaginar, infinito ao cubo não será algo 
tão maior assim. Embora não seja estritamente correto do ponto de vista matemático, vamos, 
para simplificar, nos referir a todos os casos como tendo “infinitas soluções”, desprezando o 
poder que o infinito possa exercer nos resultados das derivações realizadas. Muitas soluções 
podem ser obtidas com quaisquer limites. Infelizmente, nem todas funcionarão. Algumas terão 
defeitos de circuitos, ramos ou ordem (CRO), como pontos mortos entre os pontos de precisão. 
Outras terão ângulos de transmissões pobres ou posições ruins para os pivôs, ou formarão me¬ 
canismos enormes. O bom senso no projeto ainda é o mais importante na escolha das variáveis 
arbitárias. Caso as escolhas sejam ruins, você pagará por elas mais tarde. Faça um modelo! 

5.5 COMPARAÇÃO ENTRE SÍNTESES DE DUAS POSIÇÕES ANALÍTICAS 
E GRÁFICAS 

Note que, na solução gráfica, o problema de síntese de duas posições (Exemplo 3-3, 
e Figura 3-6), tivemos de fazer três escolhas arbitrárias para resolver o problema. Um 
problema de síntese de duas posições idêntico ao da Figura 3-6 está reproduzido na Figu¬ 
ra 5-3. A abordagem obtida no Exemplo 3-3 usa os dois pontos A e B como pivôs móveis. 
A Figura 5-3a mostra a construção gTáfiea usada para encontrar os pivôs fixos 0 2 e 0 4 . 
Para a solução analítica, usaremos os pontos Á e B como juntas das duas díades WZ e 
US. Essas díades se encontram no ponto P, que é o ponto de precisão. O vetor de posição 
relativa F 2 \ define o deslocamento do ponto de precisão. 

Note que, na solução gráfica, definimos implicitamente o vetor Z da díade esquerda 
anexando os pontos A e B no elo 3, como mostrado na Figura 5-3a. Isso define as duas 
variáveis z e (j). Também implicitamente, escolhemos o valor de w pela seleção arbitrária 
do local do pivô 0 2 na bissetriz perpendicular. Quando a terceira escolha foi feita, as duas 
variáveis restantes, os ângulos fi 2 e 0, foram resolvidos graficamente ao mesmo tempo, 
porque a construção geométrica foi de fato uma “computação” gráfica para a solução das 
Equações simultâneas 5.8a. 

Os métodos gráficos e analíticos representam duas alternativas de solução para o mesmo 
problema. Todos esses problemas podem ser resolvidos analítica e graficamente. Um mé¬ 
todo pode fornecer uma boa verificação para o outro. Vamos agora resolver esse problema 
analiticamente e correlacionar os resultados com a solução gráfica do Capítulo 3. 

EXEMPLO 5-1 

Síntese analítica do movimento em duas posições. 

Problema: Projete um mecanismo dc quatro barras para se mover, no elo APB mostrado, da 
posição AyP^B^ &\èA 2 P 2 B 2 . 


Solução: 


(Ver Figura 5-3,) 



SÍNTESE ANALÍTICA DOS MECANISMOS 


245 




(a) Síntese gráfica (b) Síntese analítica 

FIGURA 5-3 

Síntese da movimenta em duas posições com o acoplador como saída. 


1 Desenhe o elo ÂPB em escala no plano, nas suas duas posições desejadas, À^P^B^ e 

CÜItl ° mostrado. 

2 Meça ou calcule os valores do módulo e angulo do vetor P 21 , denominados p 21 e S 2 . Nesse 
exemplo eles são: 


P2l = 2,416; õ 2 = 165,2° 


3 Meça ou calcule o valor da mudança no ângulo do vetor Z da posição 1 até a posição 2. 
Nesse exemplo eles são: 


« 2 - 43 , 3 ° 


4 Os três valores dos passos 2 e 3 são os únicos definidos no enunciado do problema. De¬ 
vemos assumir três “escolhas arbitrárias” adicionais para resolver o problema. O método 
dois (ver Equações 5.8) escolhe o comprimento z e o ângulo cj> do vetor Z e p 2 , a variação 
do ângulo do vetor W. Para obter a mesma solução do procedimento do método gráfico 
na Figura 5-3a (das infinitas soluções disponíveis), escolheremos os valores de forma 
consistente com a solução gráfica. 

z= 1,298; p = 26,5°; ^2-38,4° 

5 Substitua os seis valores nas Equações 5.8 e irá obter: 


w = 2,467 


0 - 71,6* 
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6 Compare com a solução gráfica: 

*v = 2,48 0 = 71° 

que permite uma abordagem razoável dada a precisão gráfica. O vetor Wj é o elo 2 do 
mecanismo de quatro barras. 

7 Repita o procedimento para o elo 4 do mecanismo. A escolha arbitrária será agora: 

s = 1,035; \|f = 104,1°; 72 = 85,6° 

8 Substitua os três valores juntamente com valores originais dos passos 2 e 3 nas Equações 
5.12, obtendo: 

ii ” 1,486 0= 15,4° 

9 Compare com a solução gráfica: 

u = 1,53 o=14° 

que permite uma abordagem razoável dada a precisão gráfica. O vetor Uj é o elo 4 do 
mecanismo de quatro barras. 

10 A linha A^B^ é o elo 3 e pode ser encontrado na Equação 5.2a. A linha 0 2 0 4 é o elo 1 e 
pode ser obtida da Equação 5.2b. 

11 Verifique a condição Grashof e repita os passos 4 a 7 se estiver insatisfeito. Note que qual¬ 
quer condição Grashof é potencialmente aceitável nesse caso. 

12 Construa o modelo em CAD ou em uma cartolina, e verifique sua função, para ter certeza de 
que pode ir da posição inicial até a posição final sem encontrar limites ou singularidades. 

13 Verifique o ângulo de transmissão. 


Abra o arquivo E05-01.4br no software FüUREAR (ver Apêndice A) para ver o Exemplo 5-1. 

5.6 SOLUÇÃO DE EQUAÇÕES SIMULTÂNEAS 

Esse método de síntese analítica conduz a um conjunto de equações lineares simultâ¬ 
neas. O problema da síntese de duas posições resulta em duas equações simultâneas, que 
podem ser Tesolvidas por substituição direta. O problema da síntese de três posições che¬ 
gará a um sistema de quatro equações lineares simultâneas e vai requerer um método mais 
complicado de soluções. Um tratamento conveniente para a solução das equações linea¬ 
res simultâneas é colocá-las na forma matricial padrão e usar álgebra matricial para obter 
as respostas. Rotinas para soluções matriciais estão inseridas na maioria das calculadoras 
científicas de bolso. Algumas planilhas eletrônicas e programas para solução de equações 
também solucionam matrizes. 

Como exemplo, considere o seguinte conjunto de equações simultâneas: 


-2*1 

—*2 

+*j—i 

*1 

+x 2 

+*3= 6 


+x 2 

-*S- 2 


(5.13a) 
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Um sistema pequeno como esse pode ser resolvido à mão pelo método da eliminação, mas 
o colocaremos na forma de matriz para mostrar que a abordagem geral funcionara índepen- 
dentemente do número de equações. As Equações 5.13a podem ser escritas como o produto de 
duas matrizes igualadas a uma terceira matriz. 


-2 

-1 

r 


>r 


-r 

1 

1 

i 

X 

*2 

- 

6 

3 

1 =1 




2 


Vamos nos referir a essas matrizes como A, B, e C, 

[A] x [B] - [c] (5.13c) 

em que A é a matriz dos coeficientes das variáveis, B é a coluna dos vetores das variáveis, e C 
é a coluna dos vetores dos termos constantes. Quando a matriz A é multiplicada por B, o resul¬ 
tado será o mesmo que os lados esquerdos da Equação 5.13a. Veja qualquer texto sobre álgebra 
linear como a referência [7], para discussão dos procedimentos para multiplicação de matriz. 

Se a Equação 5.13c fosse uma equação escalar, 

ab-c (5.14a) 

em vez de uma equação vetorial (matriz), seria bem fácil resolver a variável b se a e c fossem 
conhecidas. Poderíamos simplesmente dividir c por a para encontrar b. 


b = - (5.14b) 

a 

Infelizmente, a divisão não é definida para matrizes, então outra abordagem deve ser usa¬ 
da. Note que poderíamos também expressar a divisão na Equação 5.14 como: 

b-a~ l c (5.14c) 


Se as equações a serem resolvidas forem linearmente independentes, então podemos en¬ 
contrar a matriz inversa de A e multiplicar pela matriz C para encontrar B. À matriz inversa é 
definida como a matriz que, quando multiplicada pela matriz original, resulta na matriz iden¬ 
tidade. A matriz identidade é uma matriz quadrada com o número 1 na diagonal principal 
e zeros nos outros campos. O inverso de uma matriz é denotado adicionando-se o número i 
negativo sobrescrito no símbolo da matriz original. 


[A]- 1 x[A] = [l] = 


■1 

0 

ü 


0 0 
1 0 
0 1 


(5.15) 


Nem todas as matrizes possuem inversa. O determinante da matriz deve ser diferente de 
zero para uma inversa existir. A classe de problemas com que lidaremos neste texto levará a 
matrizes inversíveis, caso todos os dados sejam calculados corretamente e representem um sis¬ 
tema físico real. O cálculo dos termos da inversa de uma matriz é um processo numericamente 
complicado, que requer um computador ou uma calculadora de bolso pré-programada para 
inverter matrizes de qualquer tamanho. O método numérico da eliminação de Gaus-Jordan é 
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normalmente usado para encontrar a inversa. Para nosso exemplo simples na Equação 5.13, a 
matriz inversa À encontrada é: 


-2 

-1 

r 

-i 

' 1,0 

0,0 

1,0' 

1 

1 

i 

= 

-2,0 

0,5 

-13 

3 

1 



1,0 

0,5 

03 


Se a inversa da matriz A pode ser encontrada, podemos resolver a Equação 5.13 para a 
variável B multiplicando ambos os lados da equação pela inversa de A. Note que, diferente da 
multiplicação escalar, a multiplicação de matrizes não é comutativa; isto é,ÁxB não é igual 
a B x A. Vamos antes multiplicar cada lado da equação pela inversa. 


mas 


então 


[a]' 1 x [a] x [b] - [a]' 1 x [c] 

[A]' 1 *[A]-[I] 

M-W 1 *[c] 


(5.17) 


O produto de A e sua inversa no lado esquerdo da equação é igual à matriz identidade I. 
Multiplicar pela matriz identidade é equivalente, em termos escalares, a multiplicar por um, então 
isso não terá efeito no resultado. Desse modo, as variáveis podem ser encontradas pela pré-multi- 
plicação da inversa da matriz A dos coeficientes pela matriz dos termos constantes C. 

Esse método de solução funciona independentemente de quantas equações estiverem pre¬ 
sentes, desde que seja possível achar a matriz inversa de A, e que o computador tenha me¬ 
mória suficiente e tempo disponível para a computação. Note que realmente não é necessário 
encontrar a inversa da matriz A para resolver as equações. O algoritmo de Gauss-Jordan que 
encontra a inversa pode também ser usado para resolver as incógnitas B pela montagem da 
matriz À e C em uma matriz aumentada de n linhas en+1 colunas. A coluna adicionada é o 
vetor C. Essa abordagem requer poucos cálculos, sendo assim mais rápida e precisa. Abaixo a 
matriz compactada para esse exemplo: 


- 2-1 1 : -1 
1 1 1 6 

3 1 -12 


(5.18a) 


O algoritmo de Gauss-Jordan manipula a matriz aumentada até que chegue à forma mos¬ 
trada abaixo, em que à esquerda, a parte quadrada da matriz foi reduzida â matriz identidade e 
a coluna mais à direita contém os valores do vetor coluna das incógnitas. 

Nesse caso, os resultados são x*- 1, x^= 2 e x 3 = 3 que na verdade são os resultados corre¬ 
tos para as Equações originais 5.13. 


1 

0 

o j r 

0 

i 

0 2 

0 

0 

i: 3 


(5.18b) 


O software Matrix (ver Apêndice A) resolve esse problema pelo método da eliminação 
de Gauss-Jordan e opera com matrizes aumentadas sem encontrar a matriz inversa de A de 
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maneira explícita. Veja o Apêndice A para saber como obter o software MATRIX. Para uma 
revisão de álgebra nas matrizes, ver a referência [7]. 

5.7 GERAÇÃO DE MOVIMENTO DE TRÊS POSIÇÕES PELA SÍNTESE 
ANALÍTICA 

Podemos estender o mesmo tratamento de definir duas díades, uma em cada lado do me¬ 
canismo de quatro barras, usada na síntese de movimento de duas posições para três, para 
proceder a síntese de quatro ou cinco posições no plano. O problema da síntese do movimento 
em três posições será agora endereçado. A Figura 5-4 mostra o mecanismo de quatro barras 
em uma posição geral com o ponto do acoplador localizado no primeiro ponto de precisão P ^. 
A segunda e a terceira posições de precisão (pontos P 2 e ^ 3 ) também estão mostradas. Esses 
pontos devem ser obtidos pela rotação de entrada do seguidor, elo 2 , por meio dos ângulos p 2 e 
p 3 ainda não especificados. Note também que os ângulos do acoplador, elo 3, em cada ponto de 
precisão, foram definidos pelos ângulos dos vetores de posição Z ls Z 2 e Z 3 . O mecanismo está 
esquematizado na figura. Suas dimensões são inicialmente desconhecidas e serão encontradas 
por essa técnica de síntese. Por exemplo, 0 comprimento do vetor de posição mostrado não 
indica o comprimento final da extremidade do do 3, e nem os comprimentos ou ângulos de 
quaisquer elos mostrados são valores finais. 

O enunciado do problema é: 

Projete um mecanismo de quatro barras que irá mover uma linha do seu acoplador de tal 
forma que um ponto P nessa linha esteja primeiramente em P j, passe por P 2 até chegar em P 3 , 
e rotacione a linha pelo ângulo ot 2 entre as duas primeiras posições de precisão, e pelo ângulo 
a 3 entre a primeira e terceira posições de precisão. Encontre os comprimentos e os ângulos dos 
quatro elos e as dimensões A^P^ e B^P^ do acoplador, como mostrado na Figura 5-4. 

A síntese analítica de movimento em três posições é mostrada a seguir: 

Por conveniência, colocaremos o sistema de coordenada global JfT no primeiro ponto de 
precisão P { . Definiremos as outras duas posições de precisão no plano, em relação a esse sis¬ 
tema global, como mostrado na Figura 5-4. Os vetores diferença de posição F 21 , desenhado de 
P] até F 2 , e P 31 , desenhado de Pj até P 3 , possuem ângulos â 2 e 5 3 , respectivamente. Os vetores 
diferença de posição P 0 { e P 31 definem o deslocamento do movimento de saída do ponto P do 
ponto 1 para o 2 e do ponto 1 para 0 3, respectivamente. 

A díade WjZ} define a metade esquerda do mecanismo. A díade define a metade di¬ 
reita do mecanismo. Os vetores Zj e Sj estão ambos incorporados no acoplador rígido (elo 3), e 
ambos sofrerão as mesmas rotações pelo ângulo a 2 da posição 1 para a posição 2 e pelo ângulo 
a 3 da posição 1 para a posição 3. O comprimento pino a pino e o ângulo do elo 3 (vetor V^) é 
definido em função dos vetores Zj e Sj conforme a Equação 5.2a. O elo terra é definido pela 
Equação 5.2b, conforme anteiiormente. 

Como fizemos para 0 caso das duas posições, primeiro resolveremos o lado esquerdo do 
mecanismo (vetores W| e Zj) e depois usaremos 0 mesmo procedimento para resolver o lado 
direito do mecanismo (vetores Uj e Sj). Para resolver W 1 e Zj precisamos agora escrever as 
equações vetoriais de malha fechada para dois laços, um ao redor das posições P { e P 2 e 
outro ao redor das posições Fj e F 3 (ver Figura 5-4). Seguiremos 0 primeiro laço no sentido 
horário para a movimentação a partir da posição 1 para a 2, começando com W 2 , e depois 
escreveremos a segunda equação do laço para movimentação a partir da posição 1 para a 3, 
começando com W 3 . 
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FIGURA 5-4 

Síntese analítica de três posições. 


W 2+ Z 2 -P 21 -Z e -Wj-0 
W 3 +Z 3 -P 31 -Z 1 -Wj -0 

Substituindo os números complexos equivalentes pelos vetores. 

we ÁWl)+ ze Á*+«2)- p2ie j*2 _ ze Jt _ we .» .0 
we j(^Pi) +z A^)-p 3l e^ -zeJi-weP -0 


(5.19) 


(5.20) 
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Reescrevendo a somatória dos ângulos nos expoentes como produto dos termos: 


we^e^ 2 + - P2i e ^ 2 -ze^-we^ «0 

we-i^e^ 3 + ~ p^\e^ 3 - ze^ =0 


(5.21a) 


Simplificando e rcarranjando: 


ive^fe^ 2 -l)+zé' ;, ’(e- Mi -1) = p 2í e J&2 
-l) + w#(e'“* -l). Píl e*' 


(5.21b) 


O módulo w dos vetores Wj, WS e W 3 são os mesmos nas três posições porque repre¬ 
sentam a mesma linha do elo rígido. O mesmo pode ser dito sobre os vetores Z 1? Z 2 e que 
possuem o módulo z em comum. 

As Equações 5.21 são um conjunto de duas equações vetoriais, cada uma contém duas 
equações escalares. Essas quatro equações podem ser resolvidas para quatro variáveis. As equações 
escalares podem ser explicitadas pela substituição da identidade de Euler (Equação 4.4a, e pela 
separação em parte real e imaginária, como fizemos anteriormente no exemplo de duas posições). 


Parte real: 

w cos 0 (cos p ; - l) - w sen 0 sen 

4- z cos b (cos cl - l) - z sen p sen de = p. n cos 5 2 

w cos 0 (cos p - l) - TV sen 9 sen P 3 

+ z cos b (cos cq- l) -z sen p sen oc 3 = p tí cos õ 3 

Parte imaginária (já dividida pelo operador complexo j): 


(5.22a) 


(5.22b) 



(5.22c) 


(5.22d) 


Assim temos doze variáveis nessas quatro Equações 5.22: w, 0, p 2 , P 35 z > <K «j, i» 
ô 2 e Ô 3 . Podemos resolver para somente quatro. Seis delas foram definidas no enunciado 
do problema, denominadas por a 2 , a jí P 2 i> ^31= ^2 e 83 . Das seis restantes w, 0, p 2 , p 3 , z, e|>, 
devemos obter duas como escolhas arbitrárias (valores assumidos), para assim resolver as 
outras quatro. Uma estratégia é assumir valores pam os dois ângulos, p 2 e p 3 , com a premissa 
de que podemos especificar a variação angular do elo 2 para evitar alguma restrição de acio¬ 
namento. (Essa escolha também tem como benefício conduzir a um conjunto de equações 
lineares para soluções simultâneas.) 

Isso deixa somente os módulos e os ângulos dos vetores WeZ para serem encontra¬ 
dos (w, 0, z e <j>). Para simplificar a solução, podemos substituir as relações seguintes para 
obter os componentes jcej dos dois vetores desconhecidos W e Z, mais simples que suas 
coordenadas polares. 
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W 1 =wcos0; Z 1 = zco&([> 

(5.23) 

= wscnO; z^ = z sen § 

Substituindo a Equação 5.23 na 5.22 obtemos: 

w \ x ( C 0 S Pj - 1 )- Bí y sen P 2 

+ Z| t (cos a 2 -1) - Z, sen a 2 = P 21 cos 5 2 (5.24a) 

+ 2 (cos 0 C 3 -l)-Z 1( sen a 2 = p 31 cos5j (5.24b) 

r ly (cosP 2 -l)+fVenp 2 

+ Z| (cosol 2-l) + Zi setio^ = P2iScnS 2 (5.24c) 

y x 

^ > ,(cosP 3 -l)+ir ljf scnP 3 

+ Zj ; (cosa-j-lJ+Z^senaj = p 31 sca5 3 (5.24d) 


Essas são as quatro equações nas quatro variáveis r . Ajustando os coefi¬ 

cientes que contiverem os termos assumidos e especificados e cíepõis igualando as constantes, 
podemos simplificar as notações e obter as seguintes soluções. 


A - cos P 2 - 1; 
D = sen a 2 ; 

G - sen P^; 

L = cos 5 3 ; 


B - sen P 2 ; 

E—p n cos ; 

H = cos oq - 1; 
M-p^ t sen S 2 ; 


C = cos a, - 1 
F = cos pj - ! 

K ~ sen oq 
N~p i} sen S 3 


Substituindo a Equação 5.25 na 5.24 para simplificar: 

AW -BW, + CZi -DZ l = E 

L y L x L y 

FW ] ; -GWj + HZi - KZi =L 

l x L y A jc 

BW i + ÂW, +DZ + CZt -M 
GW, + FW, + KZ } + HZ, - N 

L Jt 1 v ã X 

Esse sistema pode ser colocado na forma matricial padrão: 


A 

-B 

C 

-D 


r*í, i 


E 

F 

-G 

H 

-K 


W K 


L 

B 

A 

D 

C 

X 

z 

m 

M 

G 

F 

K 

H 


,v 


N 


(5.25) 


(5.26a) 

(5.26b) 

(5.26c) 

(5.26d) 


(5.27) 
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Essa é a forma geral da Equação 5.13c. O vetor das incógnitas B pode ser resolvido pela 
pré-multiplicação da inversa da matriz dos coeficientes Apelo vetor constante C ou pela gera¬ 
ção da matriz aumentada, como na Equação 5.18. Para qualquer problema numérico, a inversa 
da matriz 4x4 pode ser encontrada em muitas calculadoras de bolso. O software Matrix (ver 
Apêndice A) também resolverá a equação da matiiz aumentada. 

As equações 5.25 e 5.26 resolvem o problema da síntese de três posições para o lado 
esquerdo do mecanismo usando qualquer par de valores assumidos p 2 e Devemos repe¬ 
tir o processo para o lado direito do mecanismo para encontrar os vetores U e S. A Figura 
5-4 também mostra as três posições da diade US e os ângulos o, y 2 , a 2 e a 3> ft ue 
definem as rotações desses vetores para as três posições. A derivação da solução para a 
diade do lado direito, US, é idêntica ao que foi feito para a diade da esquerda WZ. Os no¬ 
mes dados aos ângulos e aos vetores são a única diferença. As equações vetoriais de malha 
fechada são: 


ü 2+ S 2 -F 2i -S l -V l ~0 
U 3 +S 3 -P 31 -Si-U] -0 

Substituindo, simplificando e rearranjando. 


(5.28) 


/°( e /Y2 + _1 

)-P2\ eJÍ ‘ 1 


) = p 31 e' Ss 


(5.29) 


A solução requer que duas escolhas arbitrárias sejam feitas. Assumiremos valores para os 
ângulos y 2 e y 3 . Note que CX 2 e a 3 são os mesmos para a díade WZ. Vamos, na verdade, resolver 
os ângulos oeijí encontrando os componentes xty dos vetores UeS.A solução será: 


a - cos y 2 - 1; 

B - sen y 2 ; 

C“ COS OC^- 1 


D - sen a f ; 

E - p n , cos 5^; 

F - cos y 3 - 1 


G - sen y 3 ; 

H = cos tXj - 1; 

K - sen 

(5,30) 

L “ p 3l cos S^; 

M=p. n sen 

N- p i} sen 



AU* -BU { + CS, -DS l 

l x s y 1 jt *y 

-E 

(5.31a) 


FU { - Gt/i + HS, -KS i 

*je l x *y 

- L 

(5.31b) 


B í/i + AU i + US* +CS] 

Ijf ly l x ly 

«M 

(5.31c) 


GU i +^1 + KS, +HS, 

*x *y l x *y 

- N 

(5.3 ld) 


As Equações 5.31 podem ser resolvidas usando-se a mesma abordagem vista para as equa¬ 
ções 5.27 e 5.18, mudando W para UeZ para S e usando as definições das constantes obtidas 
na Equação 5.30 e na Equação 5.27. 

É claro que devem existir infinitas soluções paia esse problema de síntese de três posições, 
como visto no de duas posições. A seleção inapropriada das duas escolhas arbitrárias pode resul¬ 
tar em uma solução com circuitos, ramos ou problemas de ordem na movimentação dentro das 
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posições especificadas. Assim, devemos checar a função da solução sintetizada por esse ou por 
qualquer outro método. Um modelo simples é a checagem mais rápida. 

5.8 COMPARAÇÃO ENTRE SÍNTESE GRAFICA E ANALÍTICA DE TRÊS 
POSIÇÕES 

A Figura 5-5 mostra o mesmo problema de síntese de três posições, como foi feito grafi¬ 
camente no Exemplo 3-6. Compare essa figura com a Figura 3-9. A nomenclatura foi mudada 
para se manter consistente com a notação deste capítulo. Os pontos P 2 e P$ correspondem 
aos três pontos denominados D na figura anterior. Os pontos Â Jf Ã 2 e A^ correspondem aos 
pontos E; os pontos B ís B 2 e B 3 correspondem aos pontos F. A antiga linha AP tomou-se o 
vetor Z atual. O ponto P é o ponto do acoplador que irá movimentar-se pelos pontos de preci¬ 
são especificados, / > 1 ,P 2 eP 3 . Os pontos A e B são os pontos de conexão do seguidor (elos 2 
e 4 respectivamente} no acoplador (elo 3). Desejamos resolver as coordenadas dos vetores W, 
Z, UeS, que definem não somente o comprimento dos elos, mas também as localizações dos 
pivôs fixos 0 2 £ O^ no plano, e o comprimento dos elos 3 e 1. O elo 1 é definido como o vetor 
G na Figura 5-4 e pode ser encontrado pela Equação 5.2b. O elo 3 é o vetor V encontrado pela 
Equação 5.2a. 

Quatro escolhas arbitrárias devem ser feitas para restringir o problema a uma solução 
particular dentre as infinitas soluções disponíveis. Nesse caso, os valores dos ângulos p 2 , 
y 2 e y 3 foram escolhidos como sendo os mesmos valores encontrados na solução gráfica do 
Exemplo 3-6, para assim obter-se a mesma solução como forma de verificação e comparação. 
Relembrando o que foi feito na solução da síntese gráfica de três posições para o mesmo 
problema, de fato, também tivemos de selecionar as quatro escolhas arbitrárias. Essas são as 
coordenadas x ty da localização dos pivôs móveis feFna Figura 3-9 que correspondem às 
nossas quatro escolhas arbitrárias dos ângulos dos elos aqui. 

O Exemplo 3-5 também mostra uma solução gráfica para o mesmo problema, resul¬ 
tante das escolhas arbitrárias das coordenadas x e y dos pivôs móveis C e D no acoplador 
(ver Figura 3-8 e Exemplo 3-5). Encontramos alguns problemas com posições de ponto 
morto naquela solução e reeditamos usando os pontos E e F como pivôs móveis no 
Exemplo 3-6 e na Figura 3-9. Na verdade, a solução da síntese gráfica de três posições 
apresentada no Capítulo 3 é perfeitamente análoga â solução analítica apresentada aqui. 
Para essa abordagem analítica, selecionamos os ângulos p 2 ? T 2 e I 2 dos em vez 
das localizações E e F dos pivôs moveis para, assim, forçar as equações resultantes a 
serem lineares em relação às variáveis. A solução gráfica feita em exemplos anteriores é 
realmente uma solução das equações não lineares simultâneas. 

£0 EXEMPLO 5-2 

Síntese analítica de movimento de hês posições. 

Problema: Projete um mecanismo dc quatro barras que mova o elo APB mostrado da posição 
A alê A 2 P 2 B 2 e então para a posição Á^P^B y 


Solução: 


(Ver Figura 5-5.) 
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jYí 



FIGURA 5-5 

Dados necessários para a síntese analítica de três posições. 
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TABELA 5-1 Resultados da síntese analítica do Exemplo 5-2 

Número do elo 

Solução analítico 
(Comprimento calculado, mm) 

Solução gráfica 
(Comprimento referente 
a Figura 3-9, mm) 

1 

90,3 

89 

2 

65,3 

67 

3 

14,0 

15 

4 

32,0 

32 

Ponto/Acoplador = 

15,1 @61,31 graus 

15 @ ál graus 

Aberta/Fechada = 

FECHADA 

FECHADA 

Início Aifa2 = 

0 rad/sec 2 


Início Omega2 = 

1 rad/sec 


Início Teta2 = 

29 graus 


Final Teta2 = 

11 graus 


Delta Teta2 = 

-9 graus 



1 Desenhe o elo APB nas três posições desejadas A X P^B^ e em escala no 

plano, como mostrado na figura. 

2 As três posições foram definidas de acordo com a origem global posicionada no primeiro 
ponto de precisão P ^ Os dados fornecidos são os módulos e os ângulos dos vetores da 
diferença de posição entre os pontos de precisão: 

p 2l = 27,98 mm 5 2 = -31,19° p 3l = 39,19 mm 5 3 = -16,34° 

3 As variações do ângulo do acoplador entre os pontos de precisão são: 

(*2 = -45° «3 = 9,3° 

4 As escolhas livres assumidas para os ângulos dos elos são: 

p 2 = 342,3° fi 3 = 324,8° 72 = 30,9° y 3 = 80,6° 

As variáveis definidas e as escolhas arbitrárias também estão listadas na figura. 

5 Uma vez que as escolhas arbitrárias dos ângulos dos elos foram feitas, os termos para as 
matrizes da Equação 5.27 podem ser definidos resolvendo-se a Equação 5.25 para a pri¬ 
meira díade do mecanismo* e a Equação 5.30 para a segunda díade do mecanismo. Para 
esse exemplo os valores foram: 

Primeira díade (WZ): 

A - - 0,0473 B = - 0,3040 C - - 0,2929 D = - 0,7071 

E = 23,936 F=- 0,1829 0,5764 H=~ 0,0131 

K= 0,1616 L = 37,607 M= 14,490 iV=-!l,Ü26 
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Segunda díade (US): 
A- — 0,1419 
£ = 23,936 
£ = 0,1616 


B = 0,5135 
£ = -0,8367 
L = 37,607 


C = - 0,2929 
G = 0,9866 
M= -14,490 


£ = -0,7071 
H = - 0,0131 
N- -11,026 


6 O software Matrix (ver Apêndice A) é usado para resolver essa equação matricial, uma 
primeira vez com os valores da Equação 5.25, inserida para obter as coordenadas dos ve¬ 
tores W e Z, e uma segunda vez com valores da Equação 5.31, para obter as coordenadas 
dos vetores U e S. As coordenadas calculadas para os vetores dos elos das equações 5.25 
até 5.31 são: 

W x - 0,55 W y = 68,32 Z T = 11,79 Zy = 9,40 

Elo 2 = w= 68,32 

U x =-26,28 t/y = “18,25 S je = -1,09 S y = 14,87 

Elo 4 = w = 3,2 

7 A Equação 5.2a é usada para encontrar o elo 3 . 


V x = Z x - S x = 11,79 - (- 01,09) = 12,88 


V y = Zy - = 9,40 - 14,87 = - 5,47 


Elo 3 -v = 13,99 

8 O elo terra é encontrado a partir da Equação 5.2b: 

G x - W x + V x - Í4 = 0,55 + 12,88 - (-26,28) = 39,71 


Gy = W y + Vy - L^, = 68,32 - 05,47 - (“18,25) = 81,10 

Elo y=g = 90,3 

9 Os componentes apropriados dos vetores foram adicionados para obter as localizações 
dos pivôs fixos O 2 e 0 4 referentes á origem global no ponto de precisão P^. Ver figuras 
5-4 e 5-5. 


0 ZK = -Z x - W x = -11,79 - 0,55 = -12,34 
0 2y --Z y - l¥ v - - 9,40 - 68,32 = -77,72 
0 4 , = -5, - U x - - (-1,09) - (- 6,28) = 27,37 
0 4y = -S y - U y = - 14,87 - (-18,25) = 3,38 


A Tabela 5-1 mostra os parâmetros do mecanismo sintetizado pelo método. Essa solução 
concorda com a solução encontrada no Exemplo 3-6 dentro da precisão gráfica. Abra os arqui¬ 
vos E05-Ü2a.mtr e EO5-02b.mtr no software Matrix para computar esses resultados. 
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Esse problema também pode ser resolvido com o software FOURBAR (ver Apêndice A) 
usando-se o mesmo método derivado na Seção 5.7. Como a derivação foi feita em termos 
de coordenadas polares dos vetores da diferença de posição P 2l ePjj, considerou-se mais 
conveniente suprir as coordenadas cartesianas desses vetores para o programa Fourbar. (É 
geralmente mais preciso medir as coordenadas x,y de um esboço das posições desejadas do que 
medir ângulos com um transferidor.) O programa, portanto, pedirá as coordenadas retangula¬ 
res de P 21 e P]]- Para esse exemplo eles são: 

P2\x~ 23,94 P2Ly = “ 14 > 49 P3\x~ 37 > 6 1 PUy~ “U.03 

Os ângulos (*2 e devem ser medidos a partir do diagrama e fornecidos em graus. Esses 
seis itens constituem o pacote dos “dados". Note que esses dados são informações relati¬ 
vas da segunda e da terceira posições em relação à primeira. Nenhuma informação sobre 
suas localizações absolutas é necessária. O sistema de referência global pode ser tomado em 
qualquer ponto no plano. Tomamos sua posição no primeiro ponto de precisão Pj por con¬ 
veniência. As escolhas arbitrárias p 2 e Pi para a primeira díade e y 2 , Y 3 para a segunda díade 
devem também ser entradas para o software Fourbar, assim como são no software Matrix 
(ver Apêndice A). 

O software FOURBAR resolve as equações matriciais 5.27 com os valores da Equa¬ 
ção 5.25 e obtém as coordenadas dos vetores W e Z; posteriormente, com valores da 
Equação 5.31 na matriz obtém os vetores U e S. As equações 5.2 são então resolvidas para 
encontrar os elos 1 e 3, e os componentes apropriados dos vetores são somados para obter 
as localizações dos pivôs fixos 0 2 e O 4 . O comprimento dos elos é recolocado na parte 
principal do software Fourbar e outros parâmetros de mecanismos podem ser calculados; 
0 mecanismo pode ser animado. 

Note que existem dois modos de montagem para qualquer mecanismo de quatro barras, 
aberto ou fechado (ver Figura 4-5), e essa técnica de síntese analítica não fornece informação 
sobre qual modo de montagem é necessário paia se obter a solução desejada. Dessa forma, 
você deve tentar ambos os modos de montagem no software Fourbar para encontrar a correta 
depois de determinar os comprimentos próprios dos elos com esse método. Observe também 
que 0 software Fourbar sempre desenha horizontalmente o elo fixo do mecanismo. Desse 
modo, a animação da solução é orientada diferentemente da Figura 5-5. 

O mecanismo finalizado é 0 mesmo da Figura 3-9c, que mostra a díade motora adicionada 
para mover os elos 2,3 e 4 pelos três pontos de precisão. Você pode abrir o arquivo EQ5-02.4br 
no software Fourbar para ver as movimentações da solução analítica sintetizada. O mecanis¬ 
mo se moverá pelas três posições definidas no enunciado do problema. O arquivo F03-Q9c.6br 
também pode ser aberto no software Sixbar (ver Apêndice A) para que se veja a movimenta¬ 
ção completa do mecanismo de seis barras finalizado. 


* Symech c um pacote 
de software comercial, 
que resolve problemas 
de síntese analítica de 
três posições com pivôs 
fixos especificados cm 
um modo interativo. 

É disponibilizado pela 
SyMcch Inc., 

--www. symech .co m>. 


5.9 SÍNTESE PARA UMA LOCALIZAÇÃO ESPECÍFICA DO PIVÔ FIXO* 

No Exemplo 3-8 usamos a inversão e a técnica de síntese gráfica para criar 0 mecanismo 
de quatro barras para geração de movimento de três posições com a localização específica do 
pivô fixo. Esse problema é comumente encontrado, pois as localizações para pivôs fixos na 
maioria das máquinas são bem limitadas. Loerch, entre outros, ^ mostra como podemos usar 
essa técnica de síntese analítica para encontrar o mecanismo com pivôs fixos especificados e 
três posições de saída para geração de movimento. Na verdade, tomaremos agora como nos¬ 
sas quatro escolhas arbitrárias as coordenadas x ej dos dois pivôs fixos em vez dos ângulos 
dos elos. Essa abordagem levará a um conjunto de equações não lineares contendo funções 
transcendentais de ângulos desconhecidos. 
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A Figura 5-6 mostra a díade WZ nas três posições. Como queremos relacionar os pivôs 
fixos dos vetores WeU com nossos pontos de precisão, colocaremos a origem do nosso siste¬ 
ma global de eixos no ponto de precisão . O vetor de posição Rj pode ser desenhado a partir 
da raiz do vetor Wj para a origem global em P^, R 2 para P 2 , R 3 para Py O vetor - define 
a localização do pivô fixo no plano referente ã origem global em P ^. 

Subsequentemente, teremos de repetir esse procedimento para as três posições do 
vetor U ã direita do mecanismo, como fizemos na solução de três posições da Seção 5.8. 
O procedimento é apresentado aqui em detalhe apenas para a extermidade esquerda do 
mecanismo (vetores W, Z). Cabe ao leitor substituir U por W e S por Z nas Equações 532 
para gerar a solução do lado direito. 



FIGURA 5 -6 

Síntese de três posições do mecanismo com localizações específicas para os pivôs fixos. 
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Podemos escrever as equações para cada ponto de precisão: 

W l+ Z] - R] 



W 2 + Zj ** R 2 

W-, + Z^ m 

(5.32a) 

Substitua 0 número complexo equivalente para os vetores W ; e Z f -: 

we^ + ze^ ■» R| 

wb >( 8+ Pí)+»J(**“í)-R í 

we X 6+ P3) +ze X<> +0 3)_R 3 

(5.32b) 

Expandindo: 

we& +ze j * = R, 
we^e^ 1 + ze^e* ai = R 2 
+ ze^e-t a * - Rj 

(5.32c) 

Note que: 

W-mr*; Z-ze ji 

(5.32d) 

e 

W + Z = R| 

We^ 2 + Ze'“ 2 =R 2 

Wc ;fÍ3 +Ze J “ 2 =Rj 

<5.32e) 


Anteriormente, escolhemos p 2 e P 3 e resolvemos para os vetores W e Z. Agora queremos, 
na verdade, especificar x e y, componentes do pivô fixo 0 2 ( — R íx R íy ) como uma de 
nossas duas escolhas livres. Assim, deixamos p 2 e P 3 P ara serem resolvidos. Esses ângulos 
estão contidos nas expressões transcendentes das equações. Note que, se assumirmos valores 
para p 2 e P 3 como antes, haverá apenas uma solução para W e Z se o determinante da matriz 
aumentada dos coeficientes das Equações 5.32e for igual a zero. 


1 

I 

JH 

e m 

Jh 



*2 

R, 


= 0 


(5.33a) 


Expanda o determinante sobre a primeira coluna que contém as incógnitas p 2 e P 3 pre- 
sentes: 


(r 3 ê ^“ 2 -R 2 e-' a i) + e' rtJ *(R,e' a3 -R 3 ) + (r 2 - Rjí^j-O 


(5.33b) 


Para simplificar, deixe: 
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A = R^ a * -R 2 e'“í 

B = R 1 e-'“ 3 R 3 (5.33 c) 

C = R 2 -R ie ^ 2 


então 

A+Se'^+Ce J P’=0 (5.33d) 


A Equação 5.33d expressa a somatória dos vetores ao redor da malha fechada. Os ângu¬ 
los p 2 e p 3 estão contidos dentro das expressões transcendentes, tomando a solução embara¬ 
çosa. O procedimento é similar àquele usado para a análise do mecanismo de quatro barras 
na Seção 4.5. Substitua o número complexo equivalente em todos os vetores da Equação 
5.33d. Expanda usando a identidade Euler (Equação 4.4a). Separe a parte real da parte ima¬ 
ginária para obter duas equações simultâneas para as incógnitas p 2 e P 3 - Divida e some as 
expressões para eliminar uma incógnita. Simplifique o resultado e substitua as identidades 
da metade do ângulo tangente para livrar-se da mistura de senos e cossenos. Será reduzido, 
afinal, em uma equação quadrática da metade do ângulo tangente procurado, nesse caso p 3 . 
p 2 pode então ser encontrado substituindo p 3 na equação original. Os resultados são:* 


P 3 = íarcUili 




K,+K 3 


P 2 = íircüm 


- ( Â i sen p 3 + Â $ cos p 3 + Ã 4 ) 

- ( Â i sen p 5 + À 3 cos 


em que 


e 


K\ — A 2 A^ + AA 
^2 “ A 3 A 4 + AAj 


*3 


A[ - A 2 - Aj - A4 - 
2 


A --C 3 Z -C 4 2 ; A 2 -C 3 C 6 -C 4 C 5 

A = “C 4 C & - C 3 C 3 ; A a = C 2 C 3 + QC 4 

À 5 = C 4 C 5 - C 3 C É ; A 6 =C ] C$-C 2 C 4 

Cj “ Rj cos|ct2 ^3) — cos^üt 3 + ^2) 

C 2 = i? 3 sen(üí 2 +C3)" J? 2 sen ( a 3 +£2) 

C 3 = Ri cos(o £ 3 + Çj) — Rj cosÇ 3 
C 4 = -rtj sen(a 3 + ) + R 3 senÇ 3 

C5 ** ií| cos(o£ 2 +Ci)-í?2 üOS C2 
C (J =-Ri sen(ot 2 + £ 1)+ R 2 senÇ 2 


(5.34a) 


(5.34b) 


(5.34c) 


(5.34d) 


As dez variáveis das equações são: a 2 , a 3 > p 2 , P 3 , Çp Ç 2 > £ 3 ’ ^2 e cons¬ 

tantes Cj â C 6 são definidas em termos de oito variáveis conhecidas, R )? R 2? R 3 , 


* Note que uma função 
arco tangente de 
argumento duplo deve 
ser usada para obter 
os quadrantes para os 
ângulos p 2 e p 3 . Note 
também que 0 sinal 
negativo no numerador 
e no denominador da 
equação para p 2 parece 
poder ser cancelado, 
mas não deve ser. Ele é 
necessário para determinar 
0 quadrante correto de p^ 
na função arco tangente de 
argumento duplo. 
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ê Ç 3 (que são as magnitudes e ângulos dos vetores de posição Rj, R 2 e R 3 ) e os ângulos 
a 2 e ct 3? que definem a variação no ângulo do acoplador. Ver Figura 5-6 para representação 
das variáveis. 

Note que na Equação 5.34a há duas soluções para cada ângulo (assim como houve para 
as duas posições na análise do mecanismo de quatro barras na Seção 4.5 e Figura 4-5). Uma 
solução trivial nesse caso será necessária, em que p 2 -Oí 2 e J3 3 =ot 3 . A solução não trivial é a 
desejada. 

Esse procedimento então é repetido, na solução das Equações 5.34 do lado direito do 
mecanismo, utilizando o local desejado para 0 pivô fixo Ú 4 , para calcular os ângulos y 2 e y } 
necessários para 0 elo 4. 

Temos agora de reduzir o problema para aqueles da síntese das três posições sem pivôs 
especificados, como descrito na Seção 5.7 e Exemplo 5-2. Na realidade, tivemos de encontrar 
os valores particulares de ,y? 3 , y 2 ey 3 , os quais correspondem à solução que utiliza os pi¬ 
vôs fixos desejados. A tarefa restante é resolver para os valores de Wx, Wy y Zx , Zy usando as 
Equações 5.25 por meio da Equação 5.31. 

EXEMPLO 5-3 

Síntese analítico três-posições com pivôs fixos específicos. 

Problema: Projete um mecanismo de quatro barras para mover a linha AP mostrada, da posição 
A/P ; para AjP 2 e então para À 3 Pj usando pivôs fixos 0 2 e nos locais especifica¬ 
dos. 

Solução: (Ver Figura 5-7.) 

1 Desenhe o elo AP nas três posições desejadas, A^Pu A 2 P 2 e A^P 3 no plano de escala, 
como mostrado na Figura 5-7. As três posições são definidas respeitando uma origem 
global posicionada no primeiro ponto de precisão Py Os dados fornecidos estão especifi¬ 
cados nos passos 2 e 4 abaixo. 

2 Os vetores da diferença de posição entre e os pontos de precisão (em mm) são: 

I*2lx ~ -24,4 “ 1 P 3 1 x ~ -54,2 P$iy * 2,9 

3 Os ângulos de variação do acoplador entre os pontos de precisão são: 

ol 2 - -1134° oc 3 =-22,19° 

4 As escolhas livres assumidas são as posições dos pivôs fixos desejadas (em mm). 

^2x"“171i2 0 2 y = 3,3 Ofa = 28,8 = 3,3 

5 Resolva a Equação 5.34 duas vezes, uma vez utilizando as coordenadas de posição do 
pivô O 2 e novamente utilizando as coordenadas de posição do pivô 

Para o pivô 0 2 : 

Cj = - 0,8085 C 2 = 1,334 C 3 = 1,585 

C 4 ^ 2,650 C 5 ^ 0,8035 C fi ^ 1,374 

~ — 9,537 Ã 2 * 0,0491 4,915 
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0,0265 ^5 s - 0,0491 Â^= -4M9 

Ky= 23,684 £ 2 = 0,3672 = 21,791 

Os valores encontrados para os ângulos dos elos que combinam com a escolha da posição 
do pivô fixo O 2 são: 

(^2 = 11,97° P 3 = 23,97° 



FIGURA 5-7 

Exemplo de síntese analítica de tíês-posições com pivôs fixos especificados. 
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TABELA 5-2 
Resultados do 
Exemplo 5-3 

Elo 1 = 200 mm 
Elo 2-100 mm 
Elo 3 = 100 mm 
Elo 4-100 mm 
Pt. do acoplador 
= 100 mm 
@ - 60,49° 
Circuito = Aberto 
Teta2 Inicial = 3(F 
Teta2 Final - 54° 
Delta Teta2 j= 12° 


Para o pivô O 4 : 


€ 1 B- 1,238 

C 2 -~ 0,091 

C 3 = 2,169 

0,324 

C 5 = 0,957 

C 6 -^ 0,174 

Á\-- 4,808 

Á 2 ~ - 0,0682 

Ai-- 2,132 

A a = 0,2032 

Â s = 0,0682 

A 6 = - 2,714 

Ki = 5,774 

K 2 — — 0,6185 

K 2 = 5,580 


Os valores de ângulo dos elos encontrados, que combinam com a escolha de posição lixa 
do pivô são: 

Y2 = 2,78° y 3 = 9,96° 

6 Nesse momento, o problema foi reduzido ao mesmo da seção anterior; isto é, encontre o 
mecanismo, dadas as escolhas livres dos ângulos P 2 ^Pi->Yi t Yi acima, usando equações 
5.25 até 5.31. Os dados necessários para os cálculos restantes são aqueles dados nos pas¬ 
sos 2, 3 e 5 desse exemplo, nominando: 

para díade 1: 

p 2\x P 2\y ^3U Pjly a 2 "3 b 2 h 

para díade 2: 

P 2lx P 2ly P 3 lx P 3\y a 2 "3 Sl £3 

Ver Exemplo 5-2 e Seção 5.7 para o procedimento. Uma calculadora matricial, Mathcad, 
TKSotver , Matíab, MATRIX ou FOURBAR (ver Apêndice A) pode solucionar esse exemplo 
e computará as coordenadas dos vetores dos elos: 

W x = 86,65 W y - 50,03 Z x ^ 84,55 = -53,33 

U x m- 25,35 U y ^ 97,32 S x = - 3,45 S y = - 100,62 

7 Os comprimentos dos elos são computados da mesma forma do Exemplo 5-2 e são mos¬ 
trados na Tabela 5-2. 


Este exemplo pode ser aberto e animado no programa Fourbar a partir do arquivo 
E05-G3.4br. 

5.10 PONTO CENTRAL E CÍRCULO DE PONTOS CENTRAIS 

Seria muito conveniente se pudéssemos encontrar a localização de todas as possíveis solu¬ 
ções para os problemas de síntese de três posições, e então ter uma visão geral das localizações 
potenciais finais dos vetores W, Z, U e S. Loerch et alJ 5 ^ mostra que mantendo uma das três 
livres escolhas (digamos (3 ,) como um valor arbitrário, e resolvendo as equações 5.25 e 5.26 
enquanto itera-se a outra livre escolha (p 3 ) através de todos os possíveis valores de 0 a 2 jl, um cir¬ 
culo será gerado. Esse círculo é o lugar geométrico de todas as possíveis localizações das origens 
do vetor W (para o valor de /?, particularmente usado). A raiz do vetor W é a localização do pivô 
fixo ou centro 0 2 - Desse modo, esse círculo é chamado de círculo de pontos centrais. O vetor N 
na Figura 5-8 define pontos do círculo de pontos centrais em relação ao sistema de coordenadas 
globais, que está localizado, por conveniência, no ponto de precisão Pj. 
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Origem deS 


Origem deZ 


Origem de U 


Origem de W 


FIGURA 5-8 


Definição de vetores para definir pontas centrais e círculo de pontos centrais. 


Se a mesma coisa é feita para o vetor Z, mantendo-se constante em um valor arbitrário 
e iterando-se ot 3 de 0 a 2n } outro círculo será gerado. Esse círculo ê o lugar geométrico de todas 
as possíveis localizações da origem do vetor Z para o valor de escolhido. Visto que a raiz do 
vetor Z é conectada à seta do vetor W, e sua ponta descreve um círculo sobre o pivô ü 2 no me¬ 
canismo finalizado, esse local geométrico é chamado de círculo de pontos centrais. O vetor (-Z) 
define pontos no círculo de pontos centrais de acordo com o sistema global de coordenadas. 

As componentes x, y dos vetores WeZ são definidas pelas equações 5.25 e 5.26. 
Negando as componentes x, j de Z, encontraremos as coordenadas dos pontos no círculo 
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de pontos centrais para qualquer valor assumido de n 2 , já que o ângulo a 3 é iterado de 0 
a 2 tt. As componentes x f y de N = -Z-W definem pontos no círculo de pontos centrais G 2 
para qualquer valor assumido de p 2 , já que p 3 é iterado entre 0 a 2 tl. O vetor W é calculado 
usando os ângulos p 2 e P 3í e 0 vetor Z è calculado usando os ângulos a 2 e a 3 , ambos das 
equações 5.25 e 5.26. 

Para a díade do lado direito, será necessário separar os pontos centrais e círculos de pon¬ 
tos centrais. As componentes x, y de M=-S-U definem pontos no círculo de pontos centrais 
O 4 para qualquer valor assumido de y 2 , já que y 3 é iterado de 0 a 2a. (Ver Figura 5-8 e Figura 
5-4.) Negativando as componentes x,y de S ? encontraremos as coordenadas dos pontos no 
círculo de pontos centrais para qualquer valor assumido de a 2 , já que a 3 é iterado de 0 a 2 jt. 
Vetor U é calculado usando os ângulos y 2 e y 3 , e o vetor S usando ângulos a 2 e ü 3 , ambos 
das equações 5.30 e 5.3L 

Note que existe uma infinidade de soluções porque estamos escolhendo o valor de um 
ângulo arbitrariamente. Desse modo, existirão números infinitos de escolhas dc pontas 
centrais e círculos de pontos centrais. Um programa de computador pode ajudar na escolha 
do projeto do mecanismo que tenha pivôs em localizações convenientes. O programa Four- 
bàr (ver Apêndice A) calculará as soluções das equações de sínteses analíticas derivadas 
nesta seção, para a seleção pelo usuário de todas as possíveis escolhas livres necessárias para 
a síntese de três posições, ambos com e sem especificação dos locais dos pivôs fixos. 

A Figura 5-9 mostra 0 ponto central e os círculos de pontos centrais para o mecanismo de 
movimentação linear de Chebysehev, para as escolhas p 2 = 26°, ct^ = 97,4 I o , 03 = 158,18° da díade 
esquerda, e y 2 = 36°, 0 ^ = 97,41°, a 3 = 158,18° da díade direita. Nesse exemplo, os dois círculos 



Círculo de ponto central 
para mover o pivô A 


Circulo de ponto central 
para mover o pivô fixo O 


Ponto central e círculos de pontos centrais e um mecanismo que atinge os pontos de precisão. 
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maiores são os círculos de pontos centrais que definem o lugar geométrico dos possíveis pivôs fixos 
0 2 e O 4 . Os dois círculos menores definem o lugar geométrico dos possíveis pivôs móveisi 2 3 c/ 34 . 
Note que o sistema de coordenadas tem origem no ponto de precisão de referência, nesse caso P j, 
do qual foram medidos todos os parâmetros usados nas análises. Esses círculos definem 0 lugar ge¬ 
ométrico de todos os mecanismos possíveis que atingem os três pontos de precisão P^ P 2 e P 2 que 
foram especificados em escolhas particulares dos ângulos y 2 e a 2 . Um exemplo de mecanismo 
é desenhado no diagrama para ilustrar uma possível solução. 

5.11 SÍNTESE ANALÍTICA DE QUATRO E CINCO POSIÇÕES 

As mesmas técnicas derivadas acima para síntese de duas e três barras podem ser estendidas 
para quatro e cinco posições escrevendo mais equações vetoriais de malha fechada, uma para 
cada ponto de precisão. Para facilitar, vamos agoia colocar as equações com laços dos vetores 
em uma forma mais geral, aplicável para qualquer número de pontos de precisão. A Figura 5-4 
servirá também para ilustrar a notação geral da solução. Os ângulos ü^, clj, fi 2 , y 2 e y 3 serão 
designados agora como a k , e y k> e k = 2 para n, onde k representa os pontos de precisão e n = 
2,3,4 ou 5 representam o número total de posições a serem resolvidas. A equação geral de malha 
fechada toma-se definida por: 

W k +Z k -P kl -Z, -W, =0. k = 2 para n (5,35a) 

que, depois de substituir a forma de número complexo e simplificar, toma-se: 

+ “lj = pk\&^ k * k = 2para n (5,35b) 

Isto pode ser colocado em uma forma mais compacta, substituindo-se a notação de vetor 
por aqueles termos em que se aplicam: 

W - we jG ; Z P a = p k l e Jòk (5.35c) 

então 

w|e^* - lj+z(e-'“* -l) = , k = 2 para n (5.35d) 

A Equação 5.35d é chamada de equação de forma padrão de Erdman e SandorJ 6 ) Subs- 
tituíndo-se os valores de a k , e 6 ^ na Equação 5.3 5d para todos os pontos de precisão dese¬ 
jados, o requisito desejado das equações simultâneas pode ser escrito para a díade esquerda 
do mecanismo. A equação de forma padrão também aplica-se para a díade direita US, com as 
devidas alterações nos nomes das variáveis requeridas. 

- lJ + s(c' Uí - ]) = , k = 2 para n (5.35c) 

O número de equações resultantes, variáveis e livres escolhas para cada valor de n é mos¬ 
trado na Tabela 5-3 (conforme Erdman e Sandor). Eles fornecem soluções para os problemas 
de quatro e cinco posições da referência [ 6 ]. O ponto central e círculo de pontos centrais do 
problema de três posições tomam-se curvas cúbicas, chamadas curvas de Burmester, em 
problemas de quatro posições. Erdman dispõe do programa de computador comercial Linca- 
gesí s 1 (ver Apêndice A) que resolve os problemas de quatro posições de um jeito interativo, 
permitindo ao usuário selecionar centros e localização de pivôs circulares nos lugares geomé¬ 
tricos da curva de Burmester, que são desenhados em uma tela gráfica no computador. 
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TABELA 5-3 Numero de variáveis e escolhas livres para movimentos pontos de 
precisão analíticos e síntese de trajeto programado^ 


N° de 
Posições 

N* de 
Variáveis 
escalares 

N° de 
Equações 
escalares 

N* de 
Variáveis 
prescritos 

N* de 
Escolhas 
livres 

N° de 
Soluções 
disponíveis 

2 

8 

2 

3 

3 


3 

12 

4 

ó 

2 


4 

ló 

ó 

9 

1 

o» 1 

5 

20 

8 

12 

0 

Finito 


5.12 SÍNTESES ANALÍTICAS DE UMA TRAJETÓRIA GERADA COM TEMPO 
PREDETERMINADO 

A abordagem obtida da síntese de geração motora acima é também aplicável para 
uma trajetória gerada com tempo predeterminado. Na geração da trajetória, os pontos 
de precisão devem ser alcançados, mas o ângulo de uma linha sobre o acoplador não é 
relevante. Em vez disso, o tempo em que o acoplador alcança os pontos de precisão é es¬ 
pecificado em termos pelo ângulo de entrada do seguidor p 2 . No problema de geração de 
movimento de três posições, especificamos os ângulos a 2 e cr* do vetor Z para controlar o 
ângulo do acoplador. Aqui queremos, em vez disso, especificar os ângulos p 2 e P 3 de en- 
trada do seguidor, para definir o tempo de movimento. Antes, as escolhas livres foram p 2 
e P 3 , Agora serão a 2 e Em qualquer caso, os quatro ângulos são aqueles especificados 
ou assumidos como as escolhas livres, e as soluções são idênticas. A Figura 5-4 e equações 
5.25, 5.26, 5.30 e 5.31 aplícam-se a esse caso também. Esse caso pode ser estendido para 
até os cinco pontos de precisão, mostrados na Tabela 5-3. 

5.13 SÍNTESE ANALÍTICA DA GERAÇÃO DE UMA FUNÇÃO DE QUATRO 
BARRAS 

Um processo similar àquele usado para síntese de geração da trajetória com tempo 
predeterminado pode ser aplicado para problemas de geração de funções. Nesse caso, 
não nos preocuparemos com 0 movimento do acoplador como um todo. Num mecanismo 
de quatro barras gerador de função, o acoplador existe apenas para conjugar o elo de 
entrada ao elo de saída. A Figura 5-10 mostra um mecanismo de quatro barras em três 
posições. Note que o acoplador, elo 3, é uma mera linha do ponto A até o ponto P. O 
ponto P pode ser entendido como um ponto do acoplador que coincide com ajunta pinada 
entre os elos 3 e 4. Como tal, terá um movimento simples de arco, pivotado em 0^, em 
vez de, por exemplo, 0 movimento da trajetória de ordem superior realizada pelo ponto 
do acoplador na Figura 5-4. 

Nosso gerador de função utiliza o elo 2 como eío de entrada e deixa o elo de saída 
como 4. A “função” gerada é uma relação entre os ângulos do elo 2 e do elo 4 para as 
três posições especificadas, PP 2 e Py Elas estão localizadas no plano em relação ao 
sistema global de coordenadas arbitrário pelos vetores de posição Rj, R 2 e R 2 . 

A função é: 


y*=/(M 


fc = l, 2 ,...,n; 


n<7 


(5.36) 
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Esta não é uma função contínua, ü relacionamento se mantém apenas para os pontos 
(. k ) discretos especificados. 

Para sintetizar os comprimentos dos elos necessários para satisfazer a Equação 536, es¬ 
creveremos as equações vetoriais da malha ao redor dos pares de posição do mecanismo, como 
foi feito nos exemplos anteriores. Entretanto, queremos agora incluir os elos 2 e 4 na malha, já 
que o elo 4 é o de saida. Ver Figura 5-10. 

W 2 +2 2 -r a +U l -2 1 -W l =0 

W 3 +Z 3 -u 3 +U| -Zi -w, =0 

Rearranjando: 

W2 +Z^ -Z| -Wi =\] 2 -u, 

W3 + Z 3 - Z L - Wj =u 3 -Uj 

mas, 



(5.37a) 


(5.37b) 


FIGURA 5-10 

Síntese analítica da geração de uma função de quatro barras. 
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P 2 l=^2-^l 

p 3] -u 3 -u ] 

Substituindo: 


llfe+Za-Zi-Wi-Fi! 

W 3 +Z 3 -Z 1 -W 1 =p 3l 


(5.37c) 


(5.37d) 


we 4 e+ ^) -f*ür^ +ct2 ) -Z£^ —wê^ = P2i 
W gi( G+ fb) + ze Á^ +a 3) -ze J<j? -ws^ = p 3 l e ^ 3 


(5.37e) 


Note que as equações 5.37d e 5.37e são idênticas às equações 5.1 9 e 5.20, derivadas para o 
caso da geração do movimento de três posições, e também podem ser colocadas na forma pa¬ 
drão de Erdmanf 6 ] da Equação 5.35 para 0 caso de n posições. As doze variáveis da Equação 
5.37e são as mesmas da Equação 5.20: ü>, 0, p 2 , P 35 z ? 9 j g 2 j P 2 h P 3 h ^2 e ® 3 - 

Para o caso da geração de função de trajetória em três posições, 0 procedimento de solu¬ 
ção pode ser o mesmo que foi descrito para as Equações 5.20 através da Equação 5.27 para 
o problema de síntese de movimentos. Em outras palavras, as soluções das equações são as 
mesmas para os três tipos de síntese cinemática, geração de função, geração de movimento, 
e geração de trajetória com tempo predeterminado. Isso é o que Erdman e Sandor chamam 
de (Equação 5.35) equação de forma padrão l Para desenvolver os dados para a solução da 
geração de função, expanda a Equação 5.37b: 


J t B+fS *) +*X*+“2> _ - We Í* mae fr+V2)- ue }B 
j(e+@í) + ze X*+“i) -&)* - W J9 = MgXo+Yj) -uejv 


(5.37D 


Também existem doze variáveis na Equação 5.37f: to, 0, z, tp, t^, a 3 , P 2 , Pj* T 2 e 73- 
Podemos resolver para quaisquer quatro incógnitas. Quatro ângulos p 2 , P 3 > 72 e 73 s ^ ü es P e ’ 
ciíicados pela função a ser gerada pela Equação 5.36. Isso deixa quatro escolhas livres. No 
problema da geração de função, é muito conveniente definir 0 comprimento de saída do segui¬ 
dor, u, e seu ângulo inicial o que atenda aos pacotes de requisitos. Sendo assim, selecionando 
as componentes u e o do vetor U 1? já obtemos duas escolhas livres convenientes das quatro 
requeridas. 

Com u } o, y 2 e conhecidos, U 2 e podem ser encontrados. Os vetores P 2 j e P 21 podem 
então ser encontrados a partir das Equações 5.37c. Seis das incógnitas na Equação 537e são 
definidas, nominalmente, p 2 , p 3 ,/? 2 iíftv ^ 2 e ® 3 - ^ ara as se ^ s resíantes (®> 9? a 2í ** 3 )* ^ e " 

vemos assumir valores para duas das seis escolhas livres a fim de resolver as quatro restantes. 
Assumiremos valores para os dois ângulos a 2 e a 3 (como foi feito para a geração da trajetória 
com tempo predeterminado) e resolvemos a Equação 5.37e para as componentes deWeZ (oo, 
0, z, <p). Agora que reduzimos o problema àquele da Seção 5.7 e Exemplo 5-2, veja as equações 
5.20 até 5.27 para a solução. 

Tendo escolhido o vetor Uj (w, o) como a escolha livre nesse caso, nós temos apenas de 
resolver para uma díade, WZ. Como nós escolhemos arbitrariamente o comprimento do vetor 
Uj, o resultado da geração de função do mecanismo pode ser escalado para cima ou para baixo 
a fim de atender às restrições de empacotamento sem afetar a relação de entrada/saída definida 
na Equação 5.36, porque é uma função de ângulos apenas. Esse fato não é verdadeiro para 
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TABELA 5-4 Número de variáveis e escolhas livres para síntese de geração de 
funções^ 7 ! 


N°de 

Posições 

N°de 

Variáveis 

escalares 

N° de 
Equações 
escalares 

N°de 

Variáveis 

prescritas 

N* de 
Escolhas 
livres 

N° de 
Soluções 
disponíveis 

2 

8 

2 

1 

5 

GO 5 

3 

12 

4 

4 

4 

co 4 

4 

ló 

ó 

7 

3 

co 3 

5 

20 

8 

10 

2 

CO 2 

ó 

24 

10 

13 

1 

CO 1 

7 

28 

12 

ló 

0 

Finito 


casos de geração de movimento ou de trajetórias, assim, escalando-os, modificaremos as coor¬ 
denadas absolutas dos pontos de precisão de saída da trajetória ou do movimento, que foram 
especificadas no enunciado do problema. 

A Tabela 5-4 mostra a relação entre os números de posição, variáveis, escolhas livres, 
e soluções para os casos de funções geratriz. Note que até sete posições de ângulos de saída 
podem ser resolvidas por esse método. 

5.14 OUTROS MÉTODOS DE SÍNTESE DE MECANISMOS 

Muitas outras técnicas para as sínteses dos mecanismos para fornecer um movimento 
predeterminado têm sido criadas ou descobertas recentemente. Muitas dessas abordagens são 
um tanto quanto implicadas e muitas são matematicamente complicadas. Apenas algumas têm 
uma forma de solução compacta; muitas necessitam de uma solução numérica iterativa. A 
maioria ê voltada para problemas de síntese de trajetórias com ou sem interesse para tempos 
predeterminados. Como Erdman e Sandor comentaram, problemas de geração de tTajetória, 
movimento ou funções são correlatosJ 6 ] 

O espaço disponível não permite uma exposição completa de cada uma dessas abordagens 
neste texto. Escolhemos, então, apresentar uma breve sinopse de um número de métodos de 
sínteses junto com suas completas referências para todas aquelas descrições da literatura de en¬ 
genharia e científica. O leitor interessado em um estudo detalhado de qualquer método listado 
deve consultar os apêndices de referência, que podem ser obtidos em qualquer biblioteca das 
universidades ou qualquer biblioteca pública de grande porte. Além disso, os autores desses mé¬ 
todos podem disponibilizar cópias do código do computador para os interessados. 

A Tabela 5-5 resume alguns dos métodos de mecanismo de quatro barras existentes e 
para cada um lista o tipo de método, máximo número de posições sintetizadas, abordagens, 
características especiais e uma referência bibliográfica (veja no fim deste capítulo a referência 
completa). A lista da Tabela 5-5 não é definitiva; existem outros métodos além desses. 

Os métodos listados são divididos em três partes identificadas por precisão, equação e oti¬ 
mização (primeira coluna da Tabela 5-5). Precisão (de ponto de precisão) significa o método, 
já foi descrito anteriormente em seções deste capítulo, que procura encontrar um mecanismo 
solução, que passará exatamente pelos pontos de precisão desejados, mas pode se desviar das 
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trajetórias desejadas entre esses pontos. O método dos pontos de precisão é limitado para certo 
número de pontos, iguais ao número de parâmetros ajustáveis independentes que definem o 
mecanismo. Para um mecanismo de quatro barras, são nove.* (Mecanismos de ordem superior 
com mais elos e juntas terão um número maior de pontos de precisão possíveis). 

Para mais de cinco pontos de precisão num mecanismo de quatro barras, as equações po¬ 
dem ser resolvidas de uma forma fechada, sem iteração. (A solução dos quatro pontos é usada 
como uma ferramenta de solução para cinco posições de forma fechada, mas para seis pontos ou 
mais as equações não lineares são difíceis de manusear). De seis a nove pontos de precisão um 
método iterativo é necessário para resolver o conjunto de equações. Pode haver problemas de 
não convergência, ou convergência para soluções imaginárias ou singulares, quando iteramos 
equações não lineares. Independ entemente do número de pontos a serem solucionados, a solu¬ 
ção encontrada pode ser inútil devido a defeitos de circuito, ramo ou ordem (CRO). Um defeito 
de circuito quer dizer que o mecanismo deve ser desmontado e montado para atingir algumas 
posições, um defeito de braço ou ramo quer dizer que uma posição singular (ponto morto) é 
encontrada entre os pontos consecutivos (veT Seção 4.12). Um defeito de ordem significa que 
os pontos são atingíveis para o mesmo braço ou ramo, mas são encontrados na ordem errada. 


* Os nove parâmetros 
independentes de um 
mecanismo de quatro 
barras sâo: quatro 
comprimentos de elo, duas 
coordenadas do ponto 
do acoplador em relação 
ao elo acoplador c três 
parâmetros que definem a 
localização e orientação do 
cio fixo no sistema global 
de coordenadas. 


O tipo identificado por equação na Tabela 5-5 refere-se ao método que resolve a curva do 
acoplador sêxtupla, trinodal e tricircular para encontrar um mecanismo que gerará uma curva 
do acoplador completa, que se aproxima de um conjunto de pontos desejados nela. 

O tipo identificado por otimizado na Tabela 5-5 refere-se ao processo de otimização ite¬ 
rativa, que são tentativas de minimizar uma função objetiva, que pode ser definida de diver¬ 
sas maneiras, como desvio dos mínimos quadrados entre o ponto do acoplador desejado e o 
calculado, por exemplo. Os pontos calculados foram encontrados resolvendo-se uma série de 
equações que definem o comportamento da geometria de um mecanismo, usando os valores 
ínicialmente assumidos para os parâmetros do mesmo. Uma série de inequações que limitam a 
faixa de variação dos parâmetros, como razão de comprimento do elo, condição de Grashof ou 
ângulo de transmissão, devem ser também incluídos no cálculo. Novos valores dos parâmetros 
do mecanismo são gerados para cada passo da iteração, de acordo com o esquema particular de 
otimização utilizado. A solução que melhor atende à junção entre os pontos de solução calcu¬ 
lados e os pontos desejados é procurada a partir da minimização da função objetivo escolhida. 
Nenhum dos pontos desejados será exatameníe obtido por esses métodos, mas para a maioria 
das tarefas de engenharia esse é um resultado aceitável. 

Métodos de otimização permitem que um grande número de pontos seja especificado com- 
paiativamente aos métodos de precisão, e são limitados apenas pelo tempo de processamento 
disponível e pelos erros de arredonamento. A Tabela 5-5 mostra uma variedade de esquemas 
de otimização, desde uma faixa mais mundana (mínimos quadrados) até uma esotérica (lógica 
Juzzy, algoritmos genéticos). Todos requerem uma solução programada pelo computador. Mui¬ 
tos podem rodar em computadores desktop num tempo razoavelmente curto. Cada abordagem 
de otimização tem diferentes vantagens e desvantagens no que diz respeito á convergência, 
precisão, confiabilidade, complexidade, velocidade e carga computacional. Convergência fre¬ 
quentemente depende de uma boa escolha das hipóteses iniciais para os parâmetros do me¬ 
canismo (valores assumidos). Alguns métodos, quando convergem, o fazem para um mínimo 
local (apenas uma das várias soluções), o que pode não ser o melhor para a tarefa. 


Métodos do ponto de precisão 

A Tabela 5-5 mostra diversos métodos de sintese de pontos de precisão. Alguns são ba¬ 
seados no trabalho original de Freudenstein e SandorJ 10 ^ Sandor^ e Erdman^ > ^ desenvol- 
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veram esta abordagem na “forma padrão”, a qual foi descrita em detalhe neste capítulo. Esse 
método deriva soluções na fornia fechada para dois, três e quatro pontos de precisão e é esten¬ 
dida para cinco posições, que podem sofrer dos possíveis defeitos de circuito, ramo e ordem 
(CRO), comuns a todos os métodos de ponto de precisão. 

O método de Suh e Radcliffe^ 1 ] é similar ao de Freudenstein e outros^ 1 PI* í 10 ^ mas 
se baseia em uma série de equações simultâneas não lineares que são resolvidas para mais 


TABELA 5-5 

Alguns métodos para □ síntese analítica de mecanismos 



Tipo 

Máx. Pos. Abordagem Características especiais 

Bibliografia 

Referências 




Equações de laço 

Equações lineares 

Freudstein (1959) 

1, 2, 4, 5, 

Precisão 

4 

- forma fechada 

estendíveis para 
cinco posições 

Sandor<1959) 
Erdman (1931) 

6,8, 10 

Precisão 

5 

Equações de laço - 
Newton-Raphson 

Utilização de Matriz 
de deslocamento 

Suh (1967) 

11 

Precisão 

5 

Equações de laço 
- continuação 

Pivôs fixos especificados, 
pivôs móveis 
especificados 

Morgan (1990) 
Subbian (1991) 

14 15, 16, 17 

Precisão 

7 

Forma fechada 5 
ptos. - iteraftva 7 ptos, 

Estendido paro 
o mecanismo de 
seis barras 

Tyiaska (1994) 

19,20 

Precisão 

9 

Equações de laço - 
Newton-Raphson 

Solução exaustiva 

Morgan (1987) 
Wampier(1992) 

12, 13, 18 

Equação 

10 

Eq. curva do acoplador 

Solução íteratrva 

Blechschmidt 

(1986) 

21 

Equação 

15 

Eq. curva do acoplador 

Construções em 
Blechschmidt 

Ananthasuresh 

(1993) 

22 

Otimizado 

N 

Equações de laço - 
mínimos quadrados 

Pivôs fixos especificados, 
pivôs móveis 
especificados 

Fox (1996) 

24 

Otimizado 

N 

Equações de laço 
-vários ciitérios 

Trajetória ou geração 
de função 

Youssef (1975) 

25 

Otimizado 

N 

Mínimos quadrados 
em equações lineares 

Tempo predeterminado, 
convergência rápida 

Nolle (1971) 

9 

Otimizado 

N 

Sínfese de precisão 
seletiva (SPS) 

Requisitos de 
precisão relaxada 

Kramer (1975) 

26,27 

Otimizado 

N 

SPS + lógica fuzzy 

Anexar SPS Kramer 

Krishnamurthl 

(1993) 

28 

Otimizado 

N 

Poslçãa sem íprecisa 

Construção em Kramer 

Mirth (1994) 

29 

Otimizado 

3 ou 4 

Equações de laço e 
critério dinâmico 

Torques e forças 
cinemáticas e dinâmicas 

Cante (1975) 
Kakatsios (1987) 

30,31, 32 

Otimizado 

N 

Equações de laço - 
mínimos quadrados 

Evita problemas de 
braços, convergência 
rápida 

Angeles (1988) 

33 

Otimizado 

N 

Método da energia 

Abordagem FEA 

Avlles (1994) 

34 

Otimizado 

N 

Algoritmo genético 

Síntese curva completa 

Fang (1994) 

35 

Otimizado 

N 

Séries de Fourier 

Síntese curva completa 

Ullah (1996) 

36,37 

Otimizado 

N 

Rede neural 

Síntese curva completa 

Vasilío (1998) 

38 

Otimizado 

2, 3 ou 4 

Equações de laço 
- vários critérios 

Geração automática 
sem Irregularidades CRO 

Bawab (1997) 

39 

Otimizado 

N 

Aproximação - 
continuação 

Todas as soluções - sem 
hipótese requerida 

Uu (1999) 

40 
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* O autor afirma que esse 
cálculo leva 332 horas de 
CPU em um computador 
IBM 3080. 


** A notação geométrica 
do mecanismo de Bcycr 
é diferente da usada neste 
livro. A notação de Beyer 
para a equação, mostrada 
por HaU, [42] é; 

Parte da 
curvado 
Acoplador 


de cinco posições utilizando o método numérico de Newton-Raphson (ver Seção 4.13). Essa 
abordagem soma aos problemas comuns de CRO as possibilidades de não convergência ou 
convergência para soluções singulares ou imaginárias. 

Recentes descobertas na teoria matemática dos polinómios têm criado novos métodos de 
solução, chamados de métodos de continuação (ou métodos homotopia), os quais não são atin¬ 
gidos pelos mesmos problemas de convergência como outros métodos e podem também deter¬ 
minar todas as soluções das equações iniciais de qualquer valores escolhidos assumidos, t 12 ^ ^ 
Métodos de continuação são uma solução geral para essa classe de problemas, sendo confiáveis 
e suficientemente rápidos para permitir múltiplos desenhos a serem investigados em um tempo 
razoável (tipicamente medido em horas de CPU em um computador potente). 

Diversos pesquisadores desenvolveram soluções para os problemas de cinco a nove pontos 
de precisão usando essa técnica. Morgan e Wamplerf 1 ^ resolveram o problema dos mecanismos 
de quatro barras para cinco pontos de precisão com pivôs fixos completamente especificados e en¬ 
contraram no máximo 36 soluções reais. Subbian e ÊlugardE 35 ! usaram pivôs móveis especificados 
para o problema de cinco pontos de precisão, estenderam o método de cinco pontos de mecanismos 
de seis barras^ e também sintetizaram mecanismos de oito barras e mecanismos engrenados de 
cinco barras para seis e sete pontos de precisão usando métodos de continuaçãoJ 17 ] 

Apenas o método de continuação é capaz de solucionar completamente os problemas de me¬ 
canismo de quatro barras para nove pontos de precisão e prevê todas as suas possíveis soluções. 
Wampler, Morgan e Sommeset 1 ^ usaram uma combinação de equações analíticas reduzidas e 
métodos numéricos de continuação para computar exaustivamente todas as possíveis soluções 
genéricas não degeneradas do problema de nove pontos. 1,1 Eles provaram que existem no máximo 
4326 mecanismos distintos não degenerados (ocorrendo para 1442 conjuntos de cognatos triplos), 
que solucionariam de forma eficaz um problema genérico de mecanismo de quatro barras com 
nove pontos de precisão. Seu método não elimina mecanismos fisicamente impossíveis (conexão 
complexa) ou aqueles com defeitos CRO. Esses ainda precisam ser removidos, verificando-se as 
várias soluções. Eles também solucionaram quatro exemplos e encontraram o número máximo de 
mecanismos com comprimentos reais dos elos que geraram tais trajetórias particulares para nove 
pontos, que são, lespectivamente, 21, 45,64 e 120 cognatos triplos. Os tempos de processamento 
variaram de 69 a 321 minutos de CPU em um IBM 3090 para os quatro exemplos. 

Tylaska e Kazerounianf 19 ^ tomaram uma abordagem diferente e elaboraram um mé¬ 
todo que sintetiza um mecanismo de quatro barras para até sete pontos de precisão, e também 
sintetizaram um mecanismo de seis barras Watt I para seis posições de guia de um corpo (es¬ 
pecificação de movimento) com controle das localizações de alguns pivôs móveis ou de terra. 
Esse método permite a geração de soluções para um conjunto de informações de projeto, como 
uma melhoria aos métodos iterativos, que são mais sensíveis às suposições iniciais. Também é 
menos intensivo, do ponto de vista computacional, que os métodos de continuação. 


Método da equaçao da curva do acoplador 

Blechschmidt e Uickerí^l e Ananthasuresh e Kota^l usaram a equação algébrica da cur- 
va do acoplador em vez da equação vetorial de malha fechada para calcular o trajeto do ponto 
do acoplador. A equação da curva do acoplador é tricircular, trinodal sêxtupla de 15 termos. 
Beyert 41 ! denominou a fórmula da curva da equação do acoplador como: ** 

íí 2 [(jí -(,v 2 +y + * 2 - rj - 2 ab [|jc + y-JbrJ cos y + ky sen yj 

(** +A b 2 - r) \(x ~kf+/+ a-* 2 ] +b 1 (x 1 +y) 

2 

- A r J 2 +y l + a 1 - R 2 J - 4 «V +y 1 - sen y - ky cos 7 ] =0 


(5.38) 
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Nollei 2 ^ estabeleceu que: 

A equação da curva do acoplador ê muito complexa e, tão logo seja conhecida no estudo 
dos mecanismos (ou propriamente por essa matéria em qualquer lugar), nenhum outro 
resultado matemático tem sido encontrado com características algébricas semelhantes 
àquelas das curvas do acoplador. 

É uma solução bastante complexa e que requer iteração. O tratamento de Blechschmidt e 
Uickerí 21 ] adota coordenadas para 10 pontos da curva desejada. Ananthasuresh e Kota usaram 
15 pontos com alguma tentativa e erro na sua seleção. A vantagem dessas abordagens nas 
equações da curva do acoplador é que elas definem a curva inteira, que pode ser plotada e 
examinada, para adequação e antecipação de defeitos antes de se calcular as dimensões do elo, 
fazendo com que seja necessário um tempo adicional de computação. 


Métodos de otimização 

Os métodos listados como otimizados na Tabela 5-5 são um grupo vasto e têm pouco em 
comum, exceto pelo objetivo de querer encontrar um mecanismo que gerará uma trajetória 
desejada. Todos, teoricamente, permitem um número ilimitado de pontos de projeto a ser es¬ 
pecificado, mas se N for muito grande, o tempo de processamento aumentará e não melhorará 
o resultado. Uma limitação inerente aos métodos de otimização é que eles podem convergir 
para um min imo local próximo das condições iniciais. O resultado pode não ser tão satisfatório 
quanto para outros mínimos dispostos em outros locais no intervalo N de variáveis. Encontrar 
o ponto global ótimo seria possível, porém mais difícil e levaria mais tempo. 

Talvez a mais antiga aplicação (1966) de técnicas de otmização para o problema de síntese de 
trajetória para essse mecanismo de quatro barras seja de Fox e Wilimert/ 24 ^ que minimizaram a 
área entre as curvas desejadas e as curvas calculadas sujeitas a um número de restrições de igual¬ 
dade e desigualdade. Foram controlados os comprimentos dos elos para serem positivos e meno¬ 
res que um certo máximo, a condição de GrashoÇ limites de forças e torques, e também a locali¬ 
zação dos pivôs fixos. Usaram o método de Powell para encontrar o mínimo da função objetivo. 

Youssef et al.t 2S l usaram uma soma de quadrados, soma de valores absolutos, ou critérios 
para erros de área, a fim de minimizar a função objetivo. Eles acomodaram a geração de trajetória 
e função para mecanismo com laço simples (quatro barras) ou mecanismos multilaços, tanto para 
pinos quanto para juntas deslizantes. Adimitiram constantes a serem impostas nas faixas permiti¬ 
das dos comprimentos dos elos e ângulos, cada uma delas mantida constante durante a iteração. 
Um exemplo de uma otimização feita por esse método, em 19 pontos uniformemente espaçados 
ao redor de uma trajetória de um acoplador, é mostrado na Figura 5-11 Outro exemplo desse 
método é para o mecanismo de dez barras biela-manivela que é mostrado na Figura 5-12,í 2 ^ 
onde também mostra-se a curva desejada e atual do acoplador gerada pelo ponto P para 24 pon¬ 
tos correspondentes a incrementos iguais aos ângulos de entrada da manivela. 

Molle e Huntí^] derivaram expressões analíticas que levaram a um conjunto de dez equa¬ 
ções lineares simultâneas não homogêneas, das quais soluções deram valores para todas as 
variáveis independentes. Usaram uma abordagem de mínimos quadrados para otimização e 
também admitiram tempo específico na entrada da manivela para cada posição do acoplador. 
Devido às equações serem lineares, a convergência é requerida somente por um segundo a 
cada iteração. 

Kramer e Sandori 26 ^ í 27 ] determinaram uma variante para uma técnica do ponto de precisão, 
que nomearam de síntese de precisão seletiva (SPS). Essa técnica relaxa a exigência de que a 
curva deva passar exatamente pelos pontos de precisão, definindo uma “vizinhança de precisão” 
ao redor de cada ponto. O tamanho dessas faixas de tolerância pode ser diferente para cada ponto. 


curva desejada 
curva atual 



(a) Curva do 
acoplador 


Q 



(fc>) Mecanismo 
sintetizado 

FIGURA 5-11 

Mecanismo sintetizado 
para gerar a curva do 
acoplador desejada 
pelo método da 
otimização, Reproduzic 
de "Optímal Kinematic 
Synthesis of Planar 
Linkage Mechanisms" 
com autorização 
gentil de Profissional 
Engineering Publishing, 
BurySt' Edmunds, UK. 
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(a) Trajetória do ponto P 



(b) Mecanismo sintetizado 


FIGURA 5-12 

Exemplo de síntese de um mecanismo de 10 elos para gerara trajetória do acoplador. 
Reproduzido de Youssef et al. (7 9?5) "Qptímal Klnemafic Synthesis of Planar Llnkage Mechanisms^S} com 
autorização cie Profressional Engineeríng Pusbüshíng, Bury St, Edmunds, UK. 


e mais que nove pontos podem ser usados. Eles comentam que a correspondência exata para a es¬ 
colha de pontos é frequentemente desnecessária em aplicações de engenharia e, mesmo se forem 
atingidas teoricamente, podem ser comprometidas por tolerâncias de manufatura. 

A abordagem SPS é adequada para qualquer mecanismo construído por díades ou tríades e 
pode ser adaptável para seis barras e tanto para mecanismos engrenados de cinco barras, como 
para os de quatro barras. A função quatro barras, de movimento ou geração de trajetória (com 
tempo predeterminado) pode ser sintetizada, usando a forma padrão de abordagem que con¬ 
sidera as três tbrmas equivalentes, em termos, da equação formulada. Mecanismos espaciais 
também podem ser acomodados nessa abordagem. As soluções são mais estáveis e menos sen¬ 
síveis a pequenas alterações nos dados que os métodos de pontos de precisão. Krishnamurthi 
et alJ 23 í ampliou a abordagem SPS usando a teoria fuzzy (lógica nebulosa), que nos mostra 
a trajetória do mecanismo tão próxima aos pontos especificados quanto possível para pontos 
iniciais dados, mas é sensível à escolha do ponto inicial e pode encontrar pontos ótimo de local 
em vez do ponto global. 

Mirth^ forneceu uma variação da técnica SPS de fíramer, chamada de síntese de po¬ 
sição semiprecisa, que utiliza três posições de precisão e N semiposições, que são definidas 
como zonas de tolerância. Essa abordagem mantém as vantagens computacionais da aborda¬ 
gem de Burmester (ponto de precisão) enquanto permite a especificação de um grande número 
de pontos para melhorar e refinar o projeto. 
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Conte et ali 3 °] e Kakatsios e Tricamo^ 1 ^ í 32 í determinaram métodos para atender a um 
número pequeno de pontos de precisão e, simultaneamente* otimizar as características dinâ¬ 
micas dos mecanismos. O comprimento dos elos são controlados para um tamanho razoável, 
forçando a condição de Grashof. O torque de entrada, os mancais dinâmicos e forças reativas, 
além dos momentos de balanço, são simultaneamente minimizados. 

Muitos dos métodos de otimização listados acima usam restrições, na forma de inequa¬ 
ções, para limitar os valores permitidos pelos parâmetros do projeto, como comprimentos 
dos elos e ângulos de transmissão. Essas imposições frequentemente causam problemas que 
conduzem a não convergência ou a defeitos CRO. Angeles et alJ 33 ] determinou um método 
não forçado de mínimos quadrados não lineares, que evita esses problemas. Métodos de conti¬ 
nuação são empregados, e uma boa convergência é obtida sem defeitos de ramos. 

Avíles et al.M propôs uma abordagem nova para o problema de síntese dos mecanismos, 
que utiliza a energia elástica que seria armazenada nos elos se os mesmos se deformassem elas- 
tieamente, de tal forma que o ponto do acoplador atingisse a localização desejada. A função 
objetivo é definida como a condição mínima de energia para o conjunto dos elos deformados, 
o que naturalmente ocorrerá quando as posições de seus corpos rígidos estiverem o mais pró¬ 
ximo da trajetória desejada. Essa é essencialmente uma abordagem pelo método dos elementos 
finitos, que considera cada elo como um elemento de barra. O método de Newton é usado paia 
iteração e, nesse caso, converge para o mínimo, mesmo quando a aproximação inicial é distante 
da solução. 

Fangí^ 5 ] determinou uma abordagem ineomum para síntese dos mecanismos usando 
algoritmos genéticos. Algoritmos genéticos emulam o ambiente em que vivem os organis¬ 
mos adaptados à natureza. Inicialmente, uma população aleatória de “organismos”, e que 
representa o sistema a ser otimizado, é gerada. Esse toma a forma de uma palavra binária, 
analogamente células cromossômicas, as quais são chamadas de primeira geração. Duas 
operações são realizadas, dada a população, denominadas cruzamento e mutação. O cruza¬ 
mento combina parte do “código genético” do organismo do “pai” com aparte do código do 
organismo da “mãe”. A mutação altera os valores do código genético em pontos aleatórios 
da palavra binária. Uma função objetivo é criada e expressa a “aptidão” do organismo para 
a tarefa desejada. Cada geração consecutiva é produzida com a seleção dos organismos 
mais aptos para a tarefa. A população “evolui” até que uma terminação criteriosa seja obti¬ 
da, baseada na função objetiva. 

Algumas vantagens dessa abordagem são que as buscas ocorrem de população em popu¬ 
lação, e não de ponto em ponto, e isso toma menos provável que um ponto local ótimo seja 
obtido. A população também conserva um número de soluções válidas melhores do que as con¬ 
vergidas uma a uma. As desvantagens são os longos tempos computacionais devido ao grande 
número de funções objetivos e avaliações requeridas. Mesmo assim, é mais eficiente que os 
algoritmos de buscas aleatórias ou exaustivas. Todas as outras abordagens otimizadas listadas 
até aqui tratam apenas de sínteses dimensionais, já algoritmos genéticos podem também tratar 
de sínteses de tipo. 

Ullah e KotaP 6 !' í 3? ] separaram o problema de síntese dos mecanismos em dois passos. O 
primeiro passo procura uma combinação aceitável para a forma da curva desejada sem conside¬ 
rar seu tamanho, orientação ou localização no espaço. Uma vez que a curva desejada e seu me¬ 
canismo associado forem encontrados, o resultado pode ser transladado, rotacionado e escalado 
como desejado. Essa abordagem simplifica a tarefa de otimização se comparada a de algoritmos, 
que procuram otimização estrutural que inclui tamanho, orientação e localização da curva do 
acoplador conjuntamente na função objetivo. Descritores de Fourier são usados para caracteri¬ 
zar a forma da curva, e é feita para diferentes aplicações-padrão, como as tarefas de montagem 
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TABELA P5-0 
Motriz de tópicos e 
problemas 


5.3 Geração do 
movimento de 

33 

duas posições 

5-1,5-2, 5-S, 5-9, 

34 

5-12,5-13, 5-16, 

5-17,5-21, 5-22, 5-23 

35 

5.á Geração do 
movimento de 

36 

três posições 

5-3,5-10, 5-14,5-18, 
5-24, 5-25, 5-27, 
5-28,5-31, 5-32, 

37 

5-34,5-37,5-38, 

5-39, 5-41, 5-42 

38 

5.8 Síntese para 
localização 

39 

específica de 
um pivô fixo 

5-4,5-5, 5-6, 5-7, 
5-11,5-15, 5-19,5-26, 

40 

5-29,5-30, 5-33, 

41 

5-35, 5-36, 5-40, 5^3 

5.9 Ponto-central 
e círculo de 

42 

pontos centrais 

5.16 

5-20 
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PROBLEMAS 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas são 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Mathcad ou 
TKSoIven Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa Fourbar (ver 
Apêndice A). 


Note que todos os problemas de síntese de três posições abaixo devem ser feitos usando-se 
uma calculadora com solução de matrizes e solução de equações, como Mathcad, Matlab, ou 
TKSülver programa MâTRIX ou FõURBáR (ver Apêndice A). Os problemas de síntese de duas 
posições podem ser feitos com uma calculadora com as quatro operações. 

5-1 Refaça o Problema 3-3 utilizando os métodos analíticos deste capítulo. 

5-2 Refaça o Problema 3-4 utilizando os métodos analíticos deste capítulo. 

5-3 Refaça o Problema 3-5 utilizando os métodos analíticos deste capítulo. 

5-4 Refaça o Problema 3-6 utilizando os métodos analíticos deste capítulo. 

5“5 Veja o Projeto P3-8. Defina três posições do barco e sintetize analiticamente um mecanismo 
para mover-se através dele. 

5-6 Veja o Projeto P3-20. Defina três posições para a caçamba de lixo c sintetize analiticamente 
um mecanismo para mover-se através dele. Os pivôs fixos devem ser localizados no 
caminhão existente. 

5-7 Veja o Projeto P3-7. Defina três posições para o monitor do computador e sintetize 
analiticamente um mecanismo para mover-se através dele. Os pivôs fixos devem ser 
localizados no chão ou na parede. 

* ** 5-8 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-1, através das duas posições e 
P 2 , aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. Dica: lente os valores de escolhas livres z = 1,075, 0 = 204,4, p 2 - - 27°; 
s= 1,24, \|/ = 74°, y 2 = - 40 o . 
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FIGURA P5-1 

Dados para os problemas 5-8 a 5-11. 


** 5-9 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-1, através das duas posições P 2 c 
Pp aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. Dica: primeiro tente uma solução gráfica grosseira para criar valores realísticos 
para as escolhas livres. 

** 5-10 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P54, através das três posições P Jf P 2 e 
Pj, aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. Dica: tente os valores de escolhas livres p 2 = 30°; [33 = 60°, y 2 = —10°, y 2 = 25*. 

***5-11 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P54, através das três posições P n P 2 
e Pj, aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica e projete para os pivôs fixos 
mostrados. 

•* 5-12 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-2, através das duas posições Pj e 
P 2 > aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. Dica: tente os valores de escolhas livres z = 2, 0 = 150°, p 2 = 30°, s = 3, y = - 50* 
y 2 = 40°. 

** 5-13 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-2, através das duas posições P 2 e 
Pj, aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. Dica: primeiro tente uma solução gráfica grosseira para criar valores realísticos 
para as escolhas livres. 

** 5-14 Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-2, através das três posições P Jt P 2 e 
Pj, aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas sao 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Müíhüüd ou 
TKSolver. Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa FOLRBAR (ver 
Apêndice A). 
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FIGURA P5-2 

Dados para os problemas 5-12 a 5-1 5. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas sâo 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Mathcad ou 
TKSoIver. Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem scr conferidas com 
o programa Fourbàr (ver 
Apêndice A). 


* **5-15 


** 5-16 


** 5-17 


** 5-18 


* ** 5-19 


** 5-20 


Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-2, através das três posições P If P 2 e 
P 3 , aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 

Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-3, através das duas posições P } c 
P 2 , aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 

Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-3* através das duas posições P 2 e 
P 3 , aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 

Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-3, através das três posições P If P 2 c 
Pj, aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 

Projete um mecanismo para levar o corpo da Figura P5-3, através das três posições P Jy P 2 e 
P 3 , aos ângulos mostrados na figura. Utilize síntese analítica sem considerar os pivôs fixos 
mostrados. 

Escreva um programa para gerar c plotar o ponto circular c o círculo de pontos centrais do 
Problema 5-19 utilizando uma equação solução ou qualquer linguagem de programação. 
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Dados para os problemas 6-16 a 5-20, 


** 5-21 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-4 da posição í 
para a 2 sem considerar as localizações dos pivôs Fixos mostrados. Use os pontos A c 
B como pontos dc ligação. Determine a Faixa do ângulo dc transmissão. Os pivôs Fixos 
devem estar na base. 

** 5-22 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-4 da posição J 
para a 3 sem considerar os pivôs Fixos mostrados. Use os pontos A e B como pontos de 
ligação. Determine a Faixa do ângulo de transmissão. Os pivôs fixos devem estar na base, 

** 5-23 Projete um mceanismo dc quatro barras para levar a caixa da Figura P5-4 da posição 2 
para a 3 sem considerar os pivôs Fixos mostrados. Use os pontos A c B como pontos dc 
ligação. Determine a faixa do ângulo de transmissão. Os pivôs Fixos devem estar na base. 

** 5-24 Projete um mecanismo de quatro banas para levar a caixa da Figura P5-4, através 

das posições mostradas em ordem numérica sem considerar os pivôs Fixos mostrados. 
Determine a Faixa do ângulo de transmissão. Use qualquer um dos pontos do objeto como 
pontos dc ligação. Os pivôs fixos devem estar na base. 

** 5-25 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-4, através das 

posições mostradas em ordem numérica sem considerar os pivôs fixos mostrados. Use os 
pontos Ac B eomo pontos de ligação. Determine a Faixa do ângulo de transmissão. 


* ** Esses problemas são 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Mathcad ou 
TKSoIver, Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa FOLRBAR (ver 
Apêndice A). 
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Dados para os problemas 5-21 a 5-2ó, 


* Respostas no Apêndice R 


* * ** Esses problemas são 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Maíhcod ou 
TKSoíver Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa Fgurbar (ver 
Apêndice A). 


* ** 5-26 Projete um mecanismo dc quatro barras para levar a caixa da Figura P5-4 através das trôs 

posições mostradas cm ordem numérica, considerando os pivôs fixos mostrados. Determine 
a faixa do ângulo de transmissão. 

** 5-27 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-5 através das três 
posições mostradas cm ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. Use 
qualquer um dos pontos do objeto como pontos dc ligação. Os pivôs lixos devetn estar na 
base. Determine a faixa do ângulo de transmissão. 

** 5-28 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-5 através das 
três posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. 

Use qualquer dos pontos A e B como pontos de ligação. Determine a faixa do ângulo dc 
transmissão. 

** 5-29 Projete um mecanismo dc quatro barras para levar a caixa da Figura P5-5 através das 
três posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs lixos mostrados. 
Determine a faixa do ângulo de transmissão. 

** 5-30 Para a solução do mecanismo do Problema 5-29, adicione uma díade motora com uma 
manivela para controlar o movimento do seu mecanismo dc quatro barras, a fim dc não 
permitir que se mova além das posições um c três. 

** 5-31 Projete um mecanismo dc quatro barras para levar a caixa da Figura P5-6, através das três 
posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. 

Use os pontos A e B como pomos dc ligação. Determine a faixa do ângulo de transmissão. 









































SÍNTESE ANALÍTICA DOS MECANISMOS 


285 



Dados para os problemas 5-27 a 5-30. 


** 5-32 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura P5-6, através das três 
posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. Use os 
pontos A&3 como pontos de ligação. Os pivôs fixos devem estar na base. Determine a faixa 
do ângulo de transmissão. 

•* 5-33 Projete um mecanismo de quatro barras para levar a caixa da Figura F5-6, através das 
três posições mostradas cm ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. 
Determine a faixa do ângulo de transmissão. 

** 5-34 Projete um mecanismo de quatro barras para levar o parafuso da Figura P5-7, da posição 1 
para a 2 e da 2 para a 3, sem considerar os pivôs fixos mostrados. O parafuso é alimentado 
pela garra na direção z (saindo da folha). A garra segura o parafuso, c seu mecanismo move 
o conjunto para a posição 3 para encaixar o conjunto no furo. Um segundo grau de liberdade, 
pertencente ã montagem da garra (não mostrado), empurra o parafuso para dentro do furo. 
Estenda a montagem da garra o quanto for necessário para incluir os pivôs motores. Os pivôs 
fixos devem estar na base. Dica: tente adivinhar os valores de p 2 = 70°; p 3 - 140°, y 2 s - 5 o , 
Y 3 = -49*. 

* ** 5-35 Projete um mecanismo de quatro barras para levar o parafuso da Figura P5-7, da posição 
1 para a 2 c da 2 para a 3 utilizando a localização dos ptvôs fixos mostrados. Estenda a 
montagem da garra o quanto for necessário para incluir os pivôs molores. Ver o Problema 
5-34 para mais informações. 

5-36 Para a solução do mecanismo do Problema 5-35, adicione uma díade motora com uma 
manivela para controlar o movimento do seu mecanismo dc quatro barras, a fim dc não 
permitir que sc mova além das posições um c três. 


* Respostas no Apêndice F. 


* ** Esses problemas são 
adequadamente resolvidos 
com o uso dc programas 
de solução de equações 
tal como Mathead ou 
TKSolver. Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa Folíhbàr (ver 
Apêndice À). 
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FIGURA P5-6 

Dados para os problemas 5-31 a 5-33, 


* Respostas no Apêndice F. 


* +* Esses problemas sâo 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Mafhcad ou 
TKSoIven Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa Füurbar (ver 
Apêndice A), 


5-37 A Figura P5-8 mostra um mecanismo de carregamento de ralos de papel. O elo V é rotacionado 
9(F através de um mecanismo de quatro barras biela-manivela acionado pneumaticamente. 
Projete um mecanismo de quatro barras com junta pinada para substituir a estação dc 
descarregamento c poder realizar csscncialmcnte e mesma função. Escolha três posições para 
o rolo incluindo as duas posições finais e sintetize o mecanismo substituto. Utilize como um de 
seus elos um similar ao elo V já existente. Adicione uma díade motora que limite o movimento 
até a faixa desejada. 

** 5-38 Projete um mecanismo dc quatro barras para levar o objeto da Figura P5-9, através das três 
posições mostradas cm ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. Use os 
pontos C e D como pontos de ligação. Determine a faixa do ângulo de transmissão. 

** 5-39 Projete um mecanismo de quatro barras para levar o objeto da Figura P5-9, através das três 
posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. Use 
qualquer um dos pontos mostrados como pontos dc ligação. Os pivôs fixos devem estar na 
base. Determine a faixa do ângulo dc transmissão, 

5-4Q Projete um mecanismo dc quatro barras para levar o objeto da Figura P5-9 através das 
três posições mostradas em ordem numérica, sem considerar os pivôs fixos mostrados. 
Determine a faixa do ângulo dc transmissão. 
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todas as dimensões cm mm 
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FIGURA P5-7 


Problemas 5-34 a 5-36. 


** 5-41 Repita o Problema 5-38 utilizando os dados mostrados na Figura P5-10 como alternativa. 
** 5-42 Repita o Problema 5-39 utilizando os dados mostrados na Figura P5-10 1 como alternativa. 
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FIGURA P5-6 

Problema 5-37. 
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todas as dimensões cm mm 


FIGURA PS-9 

Dados para os problemas 5-38 a 5-40. 

** 5-43 Repita o Problema 5-40 utilizando os dados mostrados na Figura P5-10 como alternativa. 


* * ** Esses problemas são 
adequadamente resolvidos 
com o uso de programas 
de solução de equações 
tal como Müfhcad ou 
TKSoIven Na maioria 
dos casos, suas soluções 
podem ser conferidas com 
o programa Fourbar. (ver 
Apêndice A). 



FIGURA PS-10 

Dados para os problemas 5-41 a 5-43. 






































































Capítulo 


ANALISE DE VELOCIDADES 

Quanto mais rápido eu vou, mais para trás eu fico. 

ANOISL PENN. DUTCH 


6.0 INTRODUÇÃO 

Uma vez que uma análise de posição já foi feita, o próximo passo é determinar as velo¬ 
cidades de todos os elos e pontos de interesse no mecanismo. Precisamos saber as velocida¬ 
des do nosso mecanismo para poder calcular a energia cinética armazenada, usando mV 2 /!, e 
também para determinar as acelerações dos elos, as quais são necessárias para o cálculo das 
forças dinâmicas. Existem muitos métodos e abordagens para encontrar as velocidades em 
mecanismos. Vamos estudar apenas alguns desses métodos aqui. Primeiro, iremos desenvolver 
métodos gráficos manuais, que normalmente são úteis para verificação das soluções analíticas 
mais precisas. Também investigaremos as propriedades do centro instantâneo de velocidade 
(ou centro instantâneo de rotação), que podem esclarecer muito sobre o comportamento das 
velocidades do mecanismo, com pouquíssimo esforço. Por fim, vamos derivar as soluções 
analíticas dos mecanismos de quatro barras e biela-manivela invertidos para exemplificar a 
sequência geral de solução de problemas de análise de velocidade vetorial. Com esses cálcu¬ 
los, seremos capazes de estabelecer alguns índices de desempenho para julgar nossos projetos 
enquanto eles ainda estiverem na prancheta de desenho (ou no computador). 


6.1 DEFINIÇÃO DE VELOCIDADE 


Velocidade é definida como a taxa de variação da posição em relação ao temp o. Aposi¬ 
ção (R) é uma grandeza vetorial assim como a velocidade. A velocidade pode ser angular ou 
linear. A velocidade angular será representada por co, e a velocidade linear, por V. 


íó =— 

dt 



( 6 . 1 ) 


A Figura 6-1 mostra o elo PA em rotação pura, pi votado no ponto A do plano xy. Sua posi¬ 
ção é definida pelo vetor de posição R pA . Nos interessa a velocidade do ponto P quando o elo 


26 



290 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 6 



FIGURA Ó-1 

Um elo em rotação pura. 


gira com velocidade angular <ú. Se representássemos o vetor de posição como um número 
complexo na forma polar, 

R PA =pe fi (6.2) 

em que p é o módulo do vetor. Podemos facilmente derivar isso para obter: 

= (6.3) 

at aí 

Compare o lado direito da Equação 6.3 com o lado direito da Equação 6.2. Note que, 
devido à derivação, a expressão da velocidade foi multiplicada pelo operador complexo j 
(constante). Isso provoca uma defasagem de 90 graus do vetor velocidade em relação ao 
vetor de posição original. (Ver Figura 4-8b.) Essa rotação de 90 graus é positiva, ou seja, 
anti-horária. Entretanto, a expressão da velocidade também é multiplicada por ü>, que pode 
ser tanto positivo quanto negativo. Como resultado disso, o vetor velocidade estará defasa¬ 
do 90 graus em relação ao ângulo 0 do vetor de posição cm um sentido ditado pelo sinal 
de oo. isso é apenas uma verificação matemática do que você já sabia: íi velocidade è sempre 
perpendicular ao raio de rotação e ê tangente à trajetória, como mostrado na Figura 6-1. 

A substituição da identidade de Euler (Equação 4.4a) na Equação 6.3 fornece as compo¬ 
nentes real e imaginária (ou x ty) do vetor velocidade. 

V/ J /í “/xo / (cos 6 +7 sen 0) = pi o (- sen 0 +j cgs 0) ^ i4 ) 

Note que os termos com seno e cosseno estão em posições trocadas entre o termo real e 
o imaginário, devido à multiplicação pelo coeficiente j. Isso é um indício da defasagem de 90 
graus do vetor velocidade em relação ao vetor de posição. O componente x da posição virou o 
componente y da velocidade, e o componente y da posição virou 0 componente x negativo da 
velocidade. Estude a Figura 4-8b para rever por que isso ocorre. 

A velocidade VpA na Figura 6-1 pode ser referida como uma velocidade absoluta, já que 
é referida a A, que é a origem global desse sistema de coordenadas. Como tal, nós poderiamos 
ternos referido a ela como V p , sem o segundo subscrito, indicando que se refere ao sistema de 
coordenadas global. A Figura 6-2a mostra um sistema diferente e um pouco mais complicado 
em que 0 pivô A se movimenta. Ele tem velocidade linear conhecida, que é a velocidade 
de translação do bloco 3. Se üj permanece o mesmo, a velocidade do ponto P em relação a A 
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(o) (« 


FIGURA 6-3 

Velocidade relativa. 


6.2 ANÁLISE GRÁFICA DE VELOCIDADES 

Antes que computadores e calculadoras programáveis estivessem amplamente dispo¬ 
níveis para engenheiros, métodos gráficos eram os únicos meios práticos de resolver esses 
problemas de análise de velocidade. Com alguma prática e ferramentas apropriadas, como 
um tecnígrafo ou um pacote CAD, pode-se, de forma relativamente rápida, encontrar as 
velocidades de alguns pontos em um mecanismo para dada posição de entrada, desenhando- 
-se diagramas vetoriais. Entretanto, esse ê um processo ente diante, se for preciso encontrar as 
velocidades para muitas posições do mecanismo, pois para cada nova posição é necessário 
desenhar um conjunto completamente novo de diagramas vetoriais. Muito pouco do traba¬ 
lho feito para encontrar as velocidades na posição 1 pode ser aproveitado para a posição 2 
e para outras. Apesar disso, esse método não tem apenas valor histórico, pois ele possibilita 
uma verificação rápida dos resultados obtidos de uma solução por meio de um programa de 
computador. Tal verificação só precisa ser feita para algumas posições para provar a valida¬ 
de do programa. Além disso, soluções gráficas permitem que estudantes dos primeiros anos 
visualizem a solução, o que ajuda a desenvolver uma melhor compreensão dos princípios 
fundamentais. Príncipalmente devido a esse último motivo, soluções gráficas foram incluí¬ 
das nesse texto, mesmo na “era do computador”. 

Para resolver qualquer problema gráfico de análise de velocidades, precisamos de apenas 
duas equações, 6.5 e 6.7 (a qual é meramente a forma escalar da Equação 6.3): 

|V| = v = (6,7) 

Note que a Equação 6.7 define apenas o módulo (v) da velocidade de qualquer ponto 
de um corpo que esteja em rotação pura. Em uma análise gráfica do Caso 1, a direção do 
vetor da Equação 6.3 deve ser entendida como perpendicular ao raio de rotação. Dessa for¬ 
ma, se o centro de rotação é conhecido, a direção do componente da velocidade é conheci¬ 
da, devido á rotação, e seu sentido será coerente com a velocidade angular íü do corpo. 
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(b) Diagrama de velocidade para os pontos Ae B 



(a) Mecanismo mostrando velocidade do ponto A 

FIGURA 6-4 


r 



\ 

r 


(c) Diagrama de velocidade para os pontos A e B 


r 



(cf) Mecanismo mostrando velocidades 
dos pontos A Be C 


Solução gráfica das velocidades em um mecanismo com juntas pinadas, 


A Figura 6-4 mostra um mecanismo de quatro barras em posição particular. Queremos 
determinar as velocidades angulares dos elos 3 e 4 (tò 3 , ü> 4 ) e as velocidades lineares dos pontos 
A,BtC (V A ,V B ,V C ). O ponto C representa qualquer ponto de interesse geral. Talvez C seja 
o ponto acoplador. O método de solução é válido para qualquer ponto em qualquer elo. Para 
resolver esse problema, precisamos saber os comprimentos e as posições angulares de todos 
os elos, e a velocidade instantânea de entrada de qualquer elo ou ponto motor. Admitindo que 
tivéssemos projetado esse mecanismo, saberíamos ou poderíamos medir os comprimentos dos 
elos. Inicialmente, devemos fazer uma análise completa de posição para encontrar os ângulos 
0 3 e 0 4? dada a posição do elo de entrada 0 2 - Isso pode ser feito por qualquer um dos métodos do 
Capítulo 4. Geralmente, devemos resolver esses problemas em etapas, primeiro as posições dos 
elos, então as velocidades e, finalmente, as acelerações. Para o exemplo a seguir, assumimos 
que uma análise completa de posição já foi feita e que a entrada é o elo 2, com 0 2 e cú 2 conheci¬ 
dos para essa posição “congelada” do mecanismo em movimento. 
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EXEMPLO ó-l 

Análise gráfica de velocidades para uma posição do mecanismo. 

Problema: Dados 0^, G^, G 4 , encontre ta 3J V ^ Y^, V c com métodos gráficos. 

Soluçõo: (Ver Figura 6-4.) 

1 Inicie pela extremidade do mecanismo do qual você possui mais informação. Calcule o 
módulo da velocidade do ponto A usando e Equação escalar 6.7. 

= [ao 2 )(ü 2 (a) 

2 Desenhe o vetor velocidade V A com o comprimento igual a seu módulo v A , em alguma 
escala conveniente, partindo do ponto A e com direção perpendicular ao raio A0 2 . O sen¬ 
tido é o mesmo de <a 2 , conforme mostrado na Figura ó-4a. 

3 Vá para algum ponto do qual você tenha alguma informação. Note que a direção da ve¬ 
locidade de B é previsível, desde que ele seja pivotado com rotação pura ao redor de 0 4 . 
Desenhe uma linha de construção pp passando pelo ponto B perpendicular a BO A , para 
representar a direção de V^, como mostrado na Figura 6-4a. 

4 Escreva a Equação vetorial da diferença de velocidade 6.5 para o ponto B em relação ao 
ponto A. 

v B = v A +v BA (b) 

Vamos usar o ponto A como ponto de referência para encontrar V^, porque At B pertencem 
ao mesmo elo e nós já encontramos V 4 . Qualquer equação vetorial bidimensional pode ser 
resolvida para duas incógnitas. Cada termo tem dois parâmetros, sendo eles o módulo e a 
direção. Há, então, seis incógnitas em potencial para essa equação, duas por termo. Deve¬ 
mos conhecer quatro delas para poder solucioná-la. Conhecemos o módulo e a direção de 
V A e a direção de V^. Precisamos conhecer mais um parâmetro. 

5 O termo representa a velocidade de B em relação a A. Se assumirmos que o elo BA é 

rígido, então não pode haver componente de Y$ A na direção da linha BÁ, porque o ponto 
B não pode se aproximar ou se afastar do ponto A sem encolher ou esticar o elo rígido! 
Consequentemente, a direção de tem de ser perpendicular à linha BA. Desenhe a linha 

de construção qq passando pelo ponto B e perpendicular a BA para representar a direção 
de como mostrado na Figura 6-4a. 

6 Agora a equação vetorial pode ser resolvida graficamente, desenhando-se o diagTama ve¬ 

torial, conforme mostrado na Figura 64b. Ferramentas de desenho ou um pacote CAD 
são necessários para esse passo. Primeiro, desenhe o vetor velocidade V A cuidadosamente 
em alguma escala, mantendo sua direção. (Ele foi desenhado com o dobro do tamanho na 
figura.) A equação no passo 4 diz para somar então desenhe uma linha paralela 

à linha qq passando pelo vértice de V^. O resultado, ou o lado esquerdo da equação, deve 
fechar o diagrama vetorial, da origem do primeiro vetor desenhado (V^) até o vértice do 
último, então desenhe uma linha paralela a pp passando pela origem de V^. A intersecção 
dessas duas linhas paralelas app e a qq define os comprimentos de Os sentidos 

dos vetores são determinados pela equação. foi somada a Vjm, então elas devem ser 
dispostas como vértice com origem. é o resultado, então ela deve ir da origem do pri¬ 
meiro até o vértice do último. Os vetores resultantes são mostrados na Figura 6-4b e d. 
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7 As velocidades angulares dos elos 3 e 4 podem ser calculadas com a Equação 6.7: 



e 


= 


V BA 

BA 


(C) 


Note que o teimo da diferença de velocidade representa a componente rotacional da 
velocidade do elo 3 devido a Isso é verdadeiro se o ponto B não puder se aproximar 
ou se afastar do ponto A. A única diferença de velocidade que eles podem ter, de um em 
relação ao outro, é devido á rotação da linha que os conecta. Você pode pensar no ponto 
B rodando em tomo do ponto A como centro, ou o ponto A na linha ÁB rodando em tomo 
de B como centro. A velocidade angular to de qualquer corpo é um “vetor livre” que pode 
ser aplicado a qualquer ponto do corpo. Ele existe ao longo de todo o corpo. 

8 Finalmente podemos determinar novamente usando a Equação 6.5. Selecionamos 
qualquer ponto no elo 3 para o qual conhecemos a velocidade absoluta para usar como 
referência, como o ponto A. 


Vc-Va+Vd 60 

Nesse caso, calculamos o módulo de V Cyí com a Equação 6.7, da mesma forma que fize¬ 
mos para encontrar <ú 

- cíd 3 W 

Desde que e V CA sejam conhecidos, o diagrama vetorial pode ser desenhado de maneira 
direta como mostrado na Figura ó-4e. V c é o vetor resultante que fecha o diagrama vetorial. 
A Figura 6-4d mostra os vetores velocidade calculados no diagrama do mecanismo. Note 
que o vetor diferença de velocidade é perpendicular à linha CA (assim como à linha rr } 
pelos mesmos motivos discutidos no passo 7 acima. 


O exemplo acima contém alguns princípios interessantes e significativos, que merecem 
ênfase adicional. A Equação 6.5a é repetida aqui para discussão. 

\ P -V Á +Vp A (6.5a) 

Essa equação representa a velocidade absoluta de um ponto genérico P em relação à 
origem do sistema de coordenadas global. O lado direito a define como a soma da velocidade 
absoluta de um outro ponto de referência/l no mesmo sistema de coordenadas com a diferença 
de velocidade (ou velocidade relativa) do ponto P em relação ao ponto A. Essa equação pode¬ 
ria ser reescrita como: 

Velocidade = componente de rotação + componente de translação 

Essas são as componentes de movimento definidas pelo teorema de Chasles, e introdu¬ 
zidas na Seção 4.3. O teorema de Chasles também se aplica para a velocidade. Essas duas 
componentes do movimento, translação e rotação, são independentes entre si. Se alguma delas 
for zero num exemplo particular, o movimento complexo se reduzirá aos casos especiais de 
translação pura ou de rotação pura. Quando ambas estão presentes, a velocidade total será 
meramente a soma vetorial delas. 

Vamos revisar o que foi feito no Exemplo 6-1, para extraÍT a estratégia geral de solução 
desse tipo de problema. Começamos pelo lado da entrada do mecanismo, pois é lá que a 
velocidade angular motora estava definida. Primeiro, olhamos para um ponto 04), para o 
qual o movimento é de rotação pura, de forma que um dos termos da Equação 6.5 fosse zem. 






296 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 6 


(Poderíamos ter olhado para um ponto em translação pura para iniciarmos nossa solução.) 
Então, encontramos a velocidade absoluta desse ponto (V^) usando as equações 6.5 e 6.7. 
(Passos 1 e 2) 

Em seguida, usamos o ponto (A), cuja velocidade se acabou de determinar, como ponto 
de referência para definir a componente de translação do novo ponto (B). Note que precisá¬ 
vamos escolher um segundo ponto (£?), pertencente ao mesmo corpo rígido que o ponto de 
referência (À) } que já tinha velocidade conhecida e que podíamos prever algum aspecto da 
velocidade desse novo ponto (B). Nesse exemplo, sabíamos a direção da velocidade Em 
geral, essa condição é satisfeita por qualquer ponto pertencente a um elo pi votado no elo 
terra (como o elo 4). Nesse exemplo, não tínhamos como determinar a velocidade do ponto 
C até ter encontrado a velocidade de ü, porque a direção da velocidade do ponto C ainda era 
desconhecida por ele estar em um elo flutuante. (Passos 3 e 4) 

Para resolver a equação para o segundo ponto ( B ), também precisávamos reconhecer 
que a componente rotacional da velocidade é perpendicular á reta que conecta os dois pontos 
do elo (B e A no exemplo). Você sempre saberá a direção da componente de rotação na 
Equação 6.5 se ela representar uma situação de diferença de velocidade (Caso 1), Se a 
componente de rotação relaciona dois pontos pertencentes a um mesmo corpo rígido, então 
essa componente da diferença de velocidade ê sempre perpendicular à linha que conecta 
esses dois pontos (ver Figura 6-2). Isso é válido independentemente dos dois pontos escolhi¬ 
dos. Mas, isso não è verdadeiro em uma situação do CASO 2 (ver Figura 6-3). (Passos 5 e 6) 

Uma vez encontrada a velocidade absoluta (V^) do segundo ponto no mesmo elo (Caso 
1), podemos calcular a velocidade angular desse elo. (Note que os pontos A e B pertencem ao 
elo 3 e que a velocidade do ponto O a é zero.) Uma vez conhecidas as velocidades angulares 
de todos os elos, pudemos encontrar a velocidade de qualquer ponto (como o C) em qualquer 
elo, usando a Equação 6.5. Para isso, tínhamos de entender o conceito de velocidade angular 
como um vetor livre, o que significa que ela existe no elo todo em um dado instante. Ela pos¬ 
sui uma infinidade de centros em potencial. O elo simplesmente tem uma velocidade angular, 
da mesma forma que um disco lançado rotacionando pelo campo. 

Todos os pontos num disco , se estiver girando enquanto voa, obedecem â Equação 6.5. 
Solto, o disco irá girar em tomo de seu próprio centro de gravidade (CG), que fica próximo 
ao centro de sua forma circular. Mas se você for um jogador de disco experiente (e tiver 
habilidade com os dedos), pode se imaginar pegando o disco no ar entre seus dois dedos indi¬ 
cadores em algum ponto fora de centro (que não seja o CG), de forma que o disco continue a 
girar entre as pontas dos seus dedos. Nesse exemplo meio forçado de partida de campeonato 
de disco, você teria levado a componente de translação do movimento do disco a zero, mas 
a componente de rotação independente ainda estaria presente. Além do mais, o disco estaria 
girando em tomo de um centro diferente (seus dedos) do que estava durante o voo (o CG). 
Dessa forma, esse vetor livre da velocidade angular (co) se transporia facilmente para qual¬ 
quer ponto do corpo. O corpo continua tendo o mesmo to, índependentemente do centro de 
rotação. Isso é uma propriedade que nos permite resolver a Equação 6.5, literalmente, para 
qualquer ponto em um corpo rígido em movimento complexo em relação a qualquer outro 
ponto nesse corpo. (Passos 7 e 8) 
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6.3 CENTROS INSTANTÂNEOS DE VELOCIDADE 

A definição de centro instantâneo de velocidade é um ponto , comum a dois corpos no 
píano de movimento, em que o ponto tem a mesma velocidade instantânea em cada corpo. 
Centros instantâneos de rotação algumas vezes também são chamados de polos de rotação. 
Uma vez que são necessários dois corpos ou elos para criar um centro instantâneo de velo¬ 
cidade ( CIV ), podemos predizer qual a quantidade de centros instantâneos de rotação que 
podemos esperar de um conjunto de elos. A fórmula da combinação para n coisas, sendo r 
de cada vez é: 


c= n(n-l){n-2yjn-r + l) 

r\ 

Para o nosso caso r = 2, e a fórmula se reduz a: 


(6,8a) 



Da Equação 6 . 8 b, podemos ver que um mecanismo de quatro barras tem seis centros ins¬ 
tantâneos de rotação, um de seis barras tem 15, e um de oito barras tem 28. 

A Figura 6-5 mostra um mecanismo de quatro barras em uma posição qualquer. Ela 
também mostra um diagrama dc barras* que é útil para marcar quais CIVs já foram en¬ 
contrados. Esse diagrama em particular pode ser criado desenhando-se um circulo, no qual 
marcamos um ponto para cada elo presente no nosso mecanismo. Então, vamos traçar uma 
reta entre os pontos, representando os pares de elos toda vez que encontrarmos um centro 
instantâneo. O diagrama de barras resultante é o conjunto de linhas que conectam os pon¬ 
tos. Ele não inclui o círculo, que só ê usado para posicionar os pontos. Esse diagrama é na 
verdade a solução gráfica da Equação 6 . 8 b, uma vez que, conectando todos os pontos em 
pares, fornece todas as possíveis combinações de pontos tomados de dois em dois. 

Alguns CIVs podem ser encontrados por inspeção, usando-se apenas a definição de cen¬ 
tro instantâneo de velocidade. Note na Figura 6-5a que as quatro juntas pinadas esclarecem 
a definição. Elas claramente possuem a mesma velocidade em ambos os elos em qualquer 
momento. Esses foram designados /] h 4 e h 4- A ordem dos subscritos é irrelevante. 
O centro instantâneo / 2 j é o mesmo que 2 * Algumas vezes esses CIVs em juntas pinadas 
são chamados de centros instantâneos “permanentes”, por eles se manterem no mesmo local 
em todas as posições do mecanismo. Em geral, centros instantâneos se movem â medida que 
0 mecanismo muda de posição, por isso o adjetivo instantâneo. Nesse exemplo de quatro 
barras existem mais dois CIVs para serem encontrados. O uso do teorema de Aronhold- 
-Kennedy,** também chamado de regra de KennedyP 1 nos ajudará a localizá-los. 

Regra de Kennedy: 

Quaisquer três corpos em movimento plano terão exatamente três centros instantâneos, 
e eles serão colineares. 

A primeira parte dessa regra é apenas uma reformulação da Equação 6 . 8 b para n = 3. A 
segunda parte dessa regra será mais útil. Note que essa regra não requer que os três corpos es¬ 
tejam conectados de alguma forma. Podemos usar essa regra, em conjunto com 0 diagrama de 
barras, para encontrar os demais CIVs que não são óbvios por inspeção. A Figura 6.5b mostra 
a construção necessária para encontrar o centro instantâneo I 2 4 . O exemplo a seguir descreve 
0 procedimento em detalhes. 


*Note que esse diagrama 
nao è uma iraçagetn de 
pontos em um sistema 
de coordenadas xy. 

Ao contrário, ele ê um 
diagrama de barras 
do fascinante ramo da 
matemática chamado de 
teoria dos grafos, que è 
um ramo da topologia. 
Diagramas de barras 
normalmente são usados 
para descrever inter- 
-relacionanientos entre 
vários fenômenos. Eles 
tem muitas aplicações na 
cinemática, especialmente 
como uma forma de 
classificar mecanismos e 
encontrar ísómeros. 


Descoberto 

independentemente por 
Anonhold na Alemanha, 
em 1872, e por Kennedy 
na Inglaterra, em 1886. 
Kennedy! 3 ! expressa 
em seu prefácio, '*0 
teorema dos três centros 
(instantâneos) virtuais... 
foi concebido primeiro, 
eu creio, por Aronhold, 
embora sua publicação 
prévia fosse desconhecida 
por mim até alguns anos 
após eu tê-la apresentado 
em minhas palestras". 

A autoria tende a ser 
atribuída a Kennedy nos 
paises de Língua inglesa e 
a Aronhold nos países de 
lingua alemã. 
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EXEMPLO 6-2 

Encontrando todos os centros instantâneos de um mecanismo de quatro barras. 

Problema: Dado um mecanismo de quatro barras em uma posição, encontre todos os CIVs por 
métodos gráficos. 

Solução: (Ver Figura 6-5.) 

1 Desenhe um círculo com pontos numerados sobre a circunferência representando todos os 
elos, como mostrado na Figura G-5a. 

2 Localize o maior número possível de CIVs por inspeção. Todas as juntas pinadas serão 
CIVs permanentes. Conecte os pontos numerados dos elos no círculo para criar um dia¬ 
grama de barras e marcar os CIVs encontrados, como mostrado na Figura 6-5a. 

3 Identifique uma combinação de elos no diagrama de barras que ainda não teve o CIV en¬ 
contrado, e desenhe uma linha tracejada conectando os pontos numerados dos elos. Iden¬ 
tifique dois triângulos, no diagrama, que contenham a linha tracejada e que os outros dois 
lados sejam linhas sólidas que representam CIVs previamente encontrados. No diagrama 
da Figura ó-5b, os números dos elos 1 e 3 foram conectados com uma linha tracejada. Essa 
linha forma um triângulo com lados 13,34 e 14, e outro com lados 13,23 e 12, Esses triân¬ 
gulos definem trios de CIVs que obedecem â regra de Kennedy. Dessa forma, os CIVs 
13, 34 e 14 devem pertencer a uma linha reta. E os CIVs 13, 23 e 12 também devem 
pertencer a uma outra linha reta. 

4 No diagrama do mecanismo, desenhe uma linha que passe pelos CIVs conhecidos que for¬ 
mam um triângulo com o CIV desconhecido. Repita para o outro trio. Na Figura 6-5b, uma 
linha foi desenhada passando por 7j 2 e por I 2 3 e estendida, 7j 3 deve pertencer a essa reta. 
Outra linha foi desenhada passando por 7 h4 e 7 T4 e estendida até intersectar a primeira linha. 
Pela regra de Kennedy, o centro instantâneo 7 t 3 também deve pertencer a essa linha, então 
/j j é a intersecção delas. 

5 Conecte os pontos numerados dos elos 2 e 4 com uma linha tracejada no diagrama de 
barras, como mostrado na Figura 6-5c. Essa linha forma um triângulo com lados 24, 23 
e 34, e outro triângulo com lados 24,12 e 14. Esses lados representam trios de CIVs que 
obedecem à regra de Kennedy. Dessa forma, os CIVs 24, 23 e 34 devem pertencer a uma 
mesma linha reta. E os CIVs 24,12 e 14 também devem pertencerá outra linha reta. 

6 No diagrama do mecanismo, desenhe uma linha que passe pelos dois CIVs conhecidos 
que formam um trio com o CIV desconhecido. Repita para o outro trio. Na Figura 6-5c, 
foi desenhada uma linha passando por 2 e por 7| 4 e estendendo-se. I 2 4 deve pertencer 
a essa reta. Outra linha foi desenhada passando por I 2 3 e 4 e estendida até intersectar a 
primeira linha. Pela regra de Kennedy, o centro instantâneo 4,4 também deve pertencer a 
essa linha, então I 2 4 é a intersecção delas. 

7 Se houver mais elos, esse procedimento deve ser repetido até todos os CIVs serem encontra¬ 
dos. 


A presença de juntas tipo deslizante faz com que os centros instantâneos seja uma pouco 
mais delicado, como é mostrado no próximo exemplo. À Figura 6-óa mostra um mecanismo 
biela-manivela de quatro barras. Note que só existem três juntas pinadas nesse mecanismo. 
Todas as juntas pinadas são centros instantâneos permanentes. Mas ajunta entre os elos 1 e 4 
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FIGURA Ó-5 


Localizando centros instantâneos em um mecanismo com junta pinada. 


é íotalmente deslizante e retilínea. Uma junta deslizante é cinematicamente equivalente a um 
elo infinitamente longo, “pivotado” no infinito. A Figura ó-6b mostra uma versão por pinos da 
biela-manivela, em que o elo 4 é um seguidor muito longo. Agora, o ponto B balança através 
do arco, que é praticamente uma linha reta. Está claro na Figura 6-6b que, nesse mecanismo, 
/ 14 éü pivô 0 4 . Agora, imagine aumentar o comprimento desse elo 4 seguidor ainda mais. 
No limite, o elo 4 se aproxima do comprimento infinito, o pivô se aproxima do infinito ao 
longo da linha em que estava o longo seguidor original, e o movimento arqueado do ponto B 
se aproxima de uma linha reta. Dessa forma, uma junta tipo cursor terá seu centro instantâneo 
no infinito junto a uma linha perpendicular à direção de deslizamento f como mostrado na 
Figura 6-6a. 
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Pivô @ Oü _ 

equivalente do seguidor 

I 

*1,4 @ «O 

(a) Mecanismo biela-ma nivela 


^,3 



(b) Mecanismo manivela seguidor 


FIGURA 6-6 

Centro instantâneo no infinito de um cursor retilíneo, 


EXEMPLO 6-3 

Encontrando todos os centras instantâneos para um mecanismo biela-manivela. 

Problema: Dado um mecanismo biela-manivela em uma posição, encontre todos os CIVs por 
métodos gráficos. 

Solução: (Ver Figura 6-7.) 

1 Desenhe um círculo com pontos numerados sobre a circunferência representando todos os 
elos, como mostrado na Figura 6-7a. 

2 Localize por inspeção todos os CIVs possíveis. Todas as juntas pinadas serão CIVs perma¬ 
nentes. O centro instantâneo do cursor estará no infinito junto a uma linha perpendicular 
ao eixo de deslizamento. Conecte os pontos numerados dos elos no círculo para criar um 
diagrama de barras e marcar os CIVs encontrados, como na Figura 6-7a. 

3 Identifique uma combinação de elos no diagrama de barras que ainda não teve o CIV en¬ 
contrado, e desenhe uma linha tracejada conectando os pontos numerados dos elos. Iden¬ 
tifique dois triângulos, no diagrama, que contenham a linha tracejada e que os outros dois 
lados sejam linhas sólidas que representam CIVs previamente encontrados. No diagrama 
da Figura 6-7b, os números dos elos 1 e 3 foram conectados com uma linha tracejada. Essa 
linha forma um triângulo com lados 13, 34 e 14, e outro triângulo com lados 13, 23 e 12. 
Esses triângulos definem trios de CIVs que obedecem á regra de Kennedy. Dessa fornia os 
CIVs 13,34 e 14 devem pertencer a uma linha reta. E os CIVs 13,23 e 12 também devem 
pertencer à outra linha reta. 

4 No diagrama do mecanismo, desenhe uma linha que passe pelos CIVs conhecidos, que 
formam um triângulo com o CIV desconhecido. Repita para o outro trio. Na Figura 6-7b, 
uma linha foi desenhada passando por Jj 2 e por / 2 3 e estendida. / 1 3 deve pertencer a essa 
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FIGURA 6-7 

Localizando centros instantâneos no mecanismo biela-manivela. 


reta. Outra linha foi desenhada passando por 4 (no infinito), através de / 3 4 e estendida 
até intersectar a primeira linha. Pela regra de Kennedy, o centro instantâneo I I 3 também 
deve pertencer a essa linha, então /) 3 é a intersecção delas. 

5 Conecte os pontos numerados dos elos 2 e 4 com uma linha tracejada no diagrama de 
barras, como mostrado na Figura 6-7c. Essa linha forma um triângulo com lados 24, 23 
e 34, e outro triângulo com lados 24, 12 e 14. Esses lados representam trios de CIVs que 
obedecem ã regra de Kennedy. Dessa forma os CIVs 24, 23 e 34 devem pertencer a uma 
mesma linha reta. E os CIVs 24,12 e 14 também devem pertencer à outra linha reta. 
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6 No diagrama do mecanismo, desenhe uma linha que passe pelos dois CIVs conhecidos 
que formam um trio com o CIV desconhecido. Repita para o outro trio. Na Figura 6-7c, 
uma linha foi desenhada de 2 para intersectar /j 4 e estendida. Note que o único jeito de 
intersectar 7j 4 no infinito é desenhar uma linha paralela à linha Ij 4 /j 4 , desde que todas as 
linhas paralelas se intersectem no infinito. O centro instantâneo I 2 4 deve pertencer a essa 
reta paralela. Outra linha foi desenhada passando por/ 2 3 e I 2 4 e estendida até intersectar 
a primeira linha. Feia regra de Kennedy, o centro instantâneo I 2 4 também deve pertencer 
a essa linha, então I 2 4 é a intersecção delas. 

7 Se houver mais elos, esse procedimento deve ser repetido até todos os CIVs serem encon¬ 
trados. 


O procedimento do exemplo do cursor é idêntico ao usado no mecanismo de quatro barras 
com junta pinada, mas é complicado pela presença de centros instantâneos localizados no infinito. 

Na Seção 2.9 e na Figura 2-10c, mostramos que um mecanismo carne seguidor é, na 
realidade, um mecanismo de quatro barras camuflado. Como tal, ele também possui centros 
instantâneos. A presença de meias juntas nesse, ou em qualquer outro mecanismo, toma um 
pouco mais complicada a localização de centros instantâneos. Temos de reconhecer que o 
centro instantâneo entre quaisquer dois elos ficará junto a uma linha que é peipendicular ao 
vetor velocidade relativa entre os elos na meia junta, como mostrado na Figura 2- 10 c. Os elos 
equivalentes 2, 3 e 4 também sâo mostrados. 

EXEMPLO 6-4 

Encontrando todos os centros instantâneos para um mecanismo carne seguidor, 

Problema: Dado um came e um seguidor em uma posição, encontre todos os CIVs por métodos 
gráficos. 

Solução: (Ver Figura 6-8.) 

1 Desenhe um círculo com pontos numerados sobre a circunferência representando todos os 
elos, como mostrado na Figura ó- 8 b. Nesse caso, há apenas três elos e, portanto, apenas 
três CIVs para serem encontrados, conforme mostrado pela Equação 6 . 8 . Note que os elos 
são numerados 1,2 e 4. O elo 3 que está faltando é o acoplador equivalente com compri¬ 
mento variável. 

2 Localize por inspeção todos os CIVs possíveis. Todas as juntas pinadas serão CIVs perma¬ 
nentes. Os dois pivôs fixos/j 2 e 4 g ão as únicas juntas pinadas aqui. Conecte os pontos 
numerados dos elos no círculo para criar um diagrama de barras e marcar os CIVs encon¬ 
trados, como mostrado na Figura 6 - 8 b. A única combinação de elos no diagrama de barras 
em que o CIV não foi encontrado é / 24 , então desenhe uma linha tracejada conectando 
esses dois pontos numerados. 

3 A regra de Kennedy diz que os três CIVs devem pertencer à mesma reta; Dessa forma, o cen¬ 
tro instantâneo que falta, / 2 4 , deve pertencer à extensão da linha 4 - Infelizmente, nesse 
exemplo, não há elos suficientes para encontrar uma segunda linha à qual J 2A deva pertencer. 

4 No diagrama do mecanismo, desenhe uma linha que passe pelos CIVs conhecidos, que 
formam um trio com o CIV desconhecido. Na Figura 6 - 8 c, uma linha foi desenhada pas¬ 
sando por^ 2 e por /j 4 e estendida. Isso é, obviamente, o elo 1. Pela regTa de Kennedy, 
/ 2 4 deve pertencer a essa reta. 




ANÃLISE DE VELOCIDADES 


303 



(b) Diagrama do mecanismo 


(c) O '‘mecanismo efetivo instantaneamente" equivalente 



(a) O carne e o seguidor 


(d) Encontrando i 2A sem usar o mecanismo equivalente 





Tangente comum 
(ebco dc deslizamento) 

Normal comum 
(eixo de transmissão) 


FIGURA 6-8 


Localizando centros instantâneos no mecanismo carne seguidor. 


5 Olhando para a Figura 6 - 8 c, que mostra os elos equivalentes do mecanismo de quatro 
barras equivalentes para essa posição, podemos estender o elo 3 equivalente até ele inter- 
sectar a extensão do elo 1. Assim como no mecanismo de quatro banas ‘‘puro”, o centro 
instantâneo 2,4 fica na intersecção das extensões dos elos 1 e 3 (ver Exemplo 6-2). 

6 A Figura 6 - 8 d mostra que não é necessário construir o mecanismo de quatro barras equi¬ 
valente para encontrar / 2 Note que a tangente comum aos elos 2 e 4 no ponto de contato 
(a meia junta) foi desenhada. Essa linha também é chamada de eixo de deslizamento 
porque é a linha na qual toda velocidade relativa (deslizamento) entTe os dois elos ocorre. 
Dessa forma, a velocidade do elo 4 em relação ao elo 2 . V 42> é direcionada ao longo des¬ 
se eixo de deslizamento. O centro instantâneo I 2 4 deve, portanto, pertencer a uma linha 
perpendicular á tangente comum, chamada de normal comum. Note que essa linha é a 
mesma que a linha do elo 3 equivalente da Figura 6 -Sc. 
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6.4 ANÁLISE DE VELOCIDADES COM CENTROS INSTANTÂNEOS 

Uma vez encontrados os ClVs , eles podem ser usados para fazer uma análise gráfica 
bem rápida do mecanismo. Note que, dependendo da posição do mecanismo em análise, 
alguns dos CIVs poderão estar muito distantes dos elos. Por exemplo, se os elos 2 e 4 forem 
praticamente paralelos, as extensões de suas linhas irão se intersectar em um ponto muito 
distante, que praticamente não estará disponível para a análise de velocidades. A Figura 
6-9 mostra o mesmo mecanismo que a Figura 6-5, com /j 3 posicionado e rotulado. Da 
definição de centro instantâneo, os elos que compartilham esse centro instantâneo terão 
velocidades idênticas nesse ponto. O centro instantâneo /j 3 envolve 0 acoplador (elo 3), 
que tem movimento complexo, e o elo 1 terra, que é estacionário. Todos os pontos do elo 1 
têm velocidade zero no sistema de coordenadas global, que é acoplado ao elo L Portanto, 
/| 3 deve ter velocidade zero nesse instante. Se /| 3 tem velocidade zero, então ele pode 
ser considerado um pivô fixo instantâneo com relação ao elo 1. Um momento depois, I j 3 
irá se mover para uma nova posição e 0 elo 3 será “pivotado” em tomo desse novo centro 
instantâneo. 

A velocidade do ponto A ê mostrada na Figura 6-9. O módulo de pode ser calculado 
pela Equação 6.7. Sua direção e seu sentido podem ser determinados por inspeção, como foi 
feito no Exemplo 6-1. Note que 0 ponto A também é o centro instantâneo 1 2 3 . Ele tem a mesma 
velocidade pertencendo ao elo 2 e pertencendo ao elo 3. Desde que 0 elo 3 esteja efetivamen¬ 
te pivotado em tomo de /j 3 , nesse instante a velocidade angular cü 3 pode ser determinada 
rearranjando-se a Equação 6.7: 


CÓ3 = 


V A 

Ks) 


(6.9 a) 


Uma vez que é conhecido, o módulo de também pode ser encontrado pela Equação 6.7: 


'( s/ u)“3 


(6.9b) 


Uma vez que V s é conhecido, ü > 4 também pode ser encontrado pela Equação 6.7: 


w 4 


(bo 4 ) 


(6.9c) 


Finalmente, o modulo de (ou a velocidade de qualquer outro ponto do acoplador) po 
derá ser encontrado com a Equação 6.7: 


V C - (c/ u )<ü 3 (6.9d) 

Note que as equações 6.7 e 6.9 fornecem apenas a magnitude escalar desses vetores ve¬ 
locidade. Temos de determinar a direção deles a partir da informação no diagrama em escala 
(ver Figura 6-9). Já que nós conhecemos a localização de/! 3 , que é um pivô “fixo” instantâ¬ 
neo para o elo 3, todos os vetores velocidade absoluta desse elo serão perpendiculares aos 
raios de Jj, até ponto em questão. Pode-se perceber que eV c são perpendiculares aos 
seus raios de Jj 3 . Note que também é perpendicular ao raio de 0 4 porque B está igualmen¬ 
te pivotando em tomo desse ponto por ser parte do elo 4. 

Uma rápida resolução gráfica das Equações 6.9 é mostrada na figura. Arcos centrados em 
/j 3 foTam traçados dos pontos B e C até intersectar a reta ÂI ] 2 , Os módulos das velocidades 
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FIGURA 6-9 

Análise de velocidades usando centros instantâneos. 


Vtf r e V c - são encontrados pelos vetores desenhados perpendiculares à reta nas interseeções dos 
arcos com a reta ÂI\ Os comprimentos dos vetores são definidos pela reta que vai da ponta 
(seta) de até o centro instantâneo y Esses vetores podem ser deslizados de volta pelo 
arco até os pontos B tC, mantendo a tangência com os arcos. 

Dessa forma, encontramos todas as velocidades que tinham sido verificadas no método 
mais entediante do Exemplo 6-1. 0 método do centro instantâneo é um método grafico rápido 
para analisar velocidades, mas só funciona se os centros instantâneos estiverem em locais 
alcançáveis para a posição particular do mecanismo que está sendo analisado. Entretanto, o 
método gráfico que usa a equação da diferença de velocidade mostrada no Exemplo 6-1 sem¬ 
pre ira funcionar, independentemente da posição do mecanismo. 


Relação de velocidade angular 

A relação de velocidade angular m y è definida como a velocidade angular da saida divi¬ 
dida pela velocidade angular da entrada. Para um mecanismo de quatro barras, ela é expressa 
como: 


m v = ^~ ( 6 . 10 ) 

( 0 2 

Podemos derivar essa relação para qualquer mecanismo construindo um par de elos equi¬ 
valentes, como mostrado na Figura 6-10a. A definição de pares de elos equivalentes é duas 
linhas, paralelas entre si f desenhadas sobre os pivôs fixos e iníersectando a extensão do aco¬ 
plador. Pares de elos equivalentes são mostrados como O^Á p e O^B' na Figura 6-10a. Note que 
existem infinitos pares de elos efetivos. Eles devem ser paralelos entre si, mas podem formar 
qualquer ângulo com o elo 3. Na figura, eles são mostrados perpendiculares ao elo 3 para 
facilitar na derivação a seguir. O ângulo entre os elos 2 e 3 é mostrado como v. O ângulo de 
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* Essa limitação no 
ângulo de transmissão 
só é crítica se a carga da 
saída for aplicada ao elo 
que è pívotado no terra 
(ou seja* ao elo 4, no caso 
de um mecanismo dc 
quatro barras). Se a carga 
for aplicada a um elo 
flutuante (por exemplo, 
um acoplador}* então 
outros indicadores de 
qualidade dc transmissão 
da força* que nâo o ângulo 
de transmissão, sâo mais 
apropriados, como será 
discutido no Capitulo 1 f * 
Seção 11.12, em que o 
indice de força na junta 
(IFJ) é definido. 


transmissão entre os elos 3 e 4 é p. Agora, vamos derivar uma expressão para a relação de ve¬ 
locidade angular usando esses elos equivalentes, os comprimentos dos elos e os ângulos v e p. 

Da geometria: 

0 2 A' = {0 2 A)&cav 0 4 S' = {0 4 5)scnn (6.11a) 


Da Equação 6.7 


V A . .{02A')(a 2 (6.11b) 

A componente de velocidade V^, encontra-se sobre a linha do elo AB. Assim como no 
caso de um componente com duas forças aplicadas, em que apenas a componente da força 
aplicada na direção do elo em uma extremidade é transmitida para a outra extremidade, essa 
componente da velocidade pode ser transmitida pelo elo ao ponto B. Isso è chamado algumas 
vezes de princípio da transmissibilidade. Podemos equacionar essas componentes em qual¬ 
quer uma das extremidades do elo. 


Então: 


re arranjando: 


e substituindo: 


V A --Vr 

(6.11c) 

0 2 Á'( 1> 2 mO^B 1 034 

(ó.lld) 

ü>4 0 2 A* 

oj 3 0 4 B‘ 

(tile) 

004 Ü^scnv 

— — ftly 

tí>2 0 4 /íscnp 

mm 


Note na Equação 6.1 lf que, ã medida que v tende a zero, a relação de velocidade angular 
será zero independentemente dos valores de <& 2 ou dos comprimentos dos elos e, dessa forma, 
úü 4 será zero. Quando o ângulo v for zero, os elos 2 e 3 serão colineares e assim estarão em seus 
pontos mortos. Aprendemos na Seção 3.3 que as posições limites do elo 4 sâo definidas por 
essas condições com pontos mortos. É de se esperaT que a velocidade do elo 4 seja zero quando 
ele chega ao fim de sua trajetória. Uma situação ainda mais interessante ocorre se permitirmos 
que p chegue a zero. A Equação 6.1 lf mostra que to 4 tende ao infinito quando p = 0, indepen¬ 
dentemente dos valores de (ú 2 ou dos comprimentos dos elos. Claramente, nós não podemos 
permitir que p chegue a zero. Na verdade, aprendemos na Seção 3.3 que devemos manter esse 
ângulo de transmissão p acima de cerca de 40 graus, para manter uma boa qualidade no movi¬ 
mento e na transmissão de força.* 

A Figura 6-10b mostra o mesmo mecanismo que a Figura 6-10a, mas agora os elos equi¬ 
valentes foram desenhados de forma que eles não são apenas paralelos, mas colineares e, dessa 
forma, se sobrepõem. Ambos intersectam o acoplador estendido no mesmo ponto, que è o cen¬ 
tro instantâneo 4,4* Portanto, A ' e B ’ da Figura 6-10a agora são coincidentes em I 2 4 . Isso nos 
permite escrever a equação para a relação de velocidade angular em termos das distâncias 
dos pivôs fixos ao centro instantâneo I 2 4 . 


m v 


*04 _ Qa4»4 
^2 °4 4,4 


(6.1 lg) 


Dessa fornia, o centro instantâneo I 2 4 pode ser usado para determinar a velocidade angular. 
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FIGURA 6-10 

Etos equivalentes e a relaçao de velocidade angular. 


Vantagem mecânica 

A potência/ 1 em um sistema mecânico pode ser definida como o produto escalar do vetor 
força F e do vetor velocidade V em qualquer ponto: 

P - F'V - F X V X + FyVy (6.12a) 

Para um sistema rotativo, a potência P se transforma no produto do torque T e da veloci¬ 
dade angular cu que, em duas dimensões, tem a mesma direção (z): 


P => Tíü 


(6.12b) 
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A potência flui pelo sistema passivo e: 


^entrada = ^saida * P^das (6.12c) 

O rendimento mecânico pode ser definido como: 


E 


^saiíít j 

p 

* entrada 


(6.12d) 


Sistemas mecânicos podem ser muito eficientes se forem feitos com rolamentos de baixo 
atrito em todos os pivôs. Perdas, normalmente, representam menos de 10%. Para simplificar a 
análise, assumiremos que as perdas são zero (ou seja, um sistema conservativo). Então, usando 
T entrada e ^ mtrada P ara representar Iorque e velocidade angular da entrada, e T mlda e <a sa!da para 
representar torque e velocidade angular da saída, 


^entrada “ ^eatrada ^entrada 


^saida — ida ^ saída 


(6.12e) 


e: 


p - p 
*saida r entrada 

^saída ^saída = ^entrada ^ entrada 

^saída _ ^entrada 

Tentrada ^cmtada 


(6,12f) 


Note que a razão de torque (m T ~ ^saída^entrada^ ® 0 i nverS0 da relação de velocidade 
angular. 

A vantagem mecânica (m A ) pode ser definida como: 


m A = 


^saída 


^entrada 


(6J3a) 


Assumindo que as forças de entrada e de saída são aplicadas a alguns raios r enímda e r saíiiat 
perpendiculares aos seus respectivos vetores posição, 


E- _ Tsíiida 
r saída r 

r saida 


^entrada ~ 


T 

1 entrada 

"entrada 


(6.13b) 


Substituindo a Equação 6.13b em 6.13a, resulta em uma expressão em termos do torque. 


\T míi 


m A = 


saída 


V 


V ^entrada) 

Substituindo a Equação 6.12f em 6.13c, temos 


f entrada 


Ksaida 


(6.13c) 


m A = 



r entrada 

V, ^ saída } 

K r saida ) 


(6.13d) 


E substituindo a Equação 6.1 lf, temos 
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f 0 4 Z?sen^ 

/ > 
j r enirada 

0 2 Asen Vj 

V r saída > 


(6.13c) 


Veja a Figura 6-11 e compare a Equação 6.13e com a Equação 6.1 lf e sua discussão 
sobre relação de velocidade angular. A Equação 6.13e mostra que, para qualquer escolha 
de r entrada e r saída* a vanta Ê em mecânica responde a variações nos ângulos v e \i de maneira 
inversa à relação de velocidade angular. Se o ângulo de transmissão p for para zero (o que 
nós não queremos que aconteça), a vantagem mecânica também vai para zero, independente- 
mente da intensidade da força ou do torque aplicados à entrada. Mas, quando o ângulo v vai 
a zero (que pode acontecer, e acontece, duas vezes por ciclo em um mecanismo Grashof), a 
vantagem mecânica se toma infinita! Esse é o princípio do mecanismo triturador de pedras 
mostrado na Figura 6-11. Uma força bem pequena aplicada ao elo 2 pode gerar uma força 
enorme no elo 4 para triturar as pedras. É claro que nós não esperamos atingir a força ou o 
torque teórico infinitos, pois a resistência dos elos e das juntas limitará as forças e os torques 
máximos que podem ser obtidos. Outro exemplo comum de um mecanismo que se beneficia 
de sua vantagem mecânica teoricamente infinita nos pontos mortos são os alicates de pressão 
(ver Figura P6-21). 

Essas duas razões, relação dc velocidade angular e vantagem mecânica, fornecem 
indicadores de desempenho ou qualidade adimensionais úteis sobre os quais podemos 
julgar a qualidade relativa de vários projetos de mecanismos propostos como soluções. 


Utilizando centros instantâneos no projeto de mecanismos 

Mais importante do que fornecerem uma rápida análise numérica de velocidade, os cen¬ 
tros instantâneos dão ao projetista urna ótima visão geral do comportamento global do me¬ 
canismo. É meio difícil visualizar o movimento complexo de um elo acoplador “flutuante” 
mesmo em um simples mecanismo de quatro bairas, a menos que você crie um modelo ou 
rode uma simulação no computador. Como esse movimento complexo do acoplador de fato 
se reduz a uma rotação instantânea pura em relação ao centro instantâneo ij 3 , encontrando 
esse centro, o projetista poderá visualizar o movimento do acoplador como uma rotação pura. 
Qualquer um pode literalmente ver o movimento e as direções das velocidades de quaisquer 
pontos de interesse ao relacioná-los ao centro instantâneo. Para isso, só è necessário desenhar 
o mecanismo em algumas posições de interesse, mostrando a localização do centro instantâneo 
para cada posição. 
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A Figura 6-12 mostra um exemplo prático de como essa técnica visual de análise qualitativa 
pode ser aplicada para o projeto da parte traseira do sistema de suspensão de um automóvel. A 
maioria dos mecanismos de suspensão de um automóvel pode ser formada por mecanismos de 
quatro barras ou mecanismos de biela-manivela, com o conjunto da roda presa no acoplador 
(como também mostrado na Figura 3-19). À Figura 6-12a mostra o desenho da suspensão da 
parte traseira de um carro doméstico dos anos 1970, que foi posteriormente re-projetado por 
conta de uma tendência de distúrbio causada por solavanco, isto é, deslocamento do eixo traseiro 
ao atingir alguma elevação em um dos lados do carro. A figura é a visão do centro do carro para 
trás, mostrando o mecanismo de quatro barras que controla os movimentos de subida e descida 
de um lado do eixo traseiro e de uma roda. Os elos 2 e 4 são pi votados no chassi do carro, que é 
o elo 1. O conjunto da roda e do eixo é fixado rigidamente no acoplador, elo 3. Assim, o conjunto 
da roda tem um movimento complexo no plano vertical, ideahnente, todos gostariam que a roda 
se deslocasse em uma linha vertical ao atingir uma elevação na estrada. A Figura 6-12b mostra 
o movimento de uma roda e a nova posição imediata do centro (/j 3 ) para a situação em que a 
roda atinge uma elevação. O vetor velocidade para o centro da Toda em cada posição é desenhado 
perpendicular ao raio vindo de /j 3 . 




Deslocamento 

cmx 


Frente 


Chassi 


FIGURA 6-12 

"Distúrbio de solavanco" devido ao deslocamento na posição do centro instantâneo. 
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Você pode notar que o centro da roda tem uma componente horizontal significativa de des¬ 
locamento, quando ele se desloca para cima devido ao solavanco. Essa componente horizontal 
faz com que o centro da roda daquele lado do carro se mova para frente, enquanto a roda se 
move para rima, e com isso desloca-se o eixo (sobre o eixo vertical) e as rodas traseiras do 
cano são conduzidas da mesma maneira que você conduz uma carroça de brinquedo. Obser¬ 
var o caminho do centro instantâneo em algumas variedades de movimento nos dá um quadro 
claro sobre o comportamento do elo acoplador. O comportamento não desejável desse sistema 
de suspensão pode ser previsto por essa simples análise do centro instantâneo, antes mesmo de 
se construir o mecanismo. 

Outro exemplo prático do uso eficaz dos centros instantâneos no projeto de mecanismos 
é mostrado na Figura 6-13, que é um mecanismo de ajuste ótico usado para posicionar um 
espelho e permitir uma pequena variedade de ajustes rotacionaisJ 1 ] No Capítulo 16, há um 
texto mais detalhado sobre esse estudo de caso.^ O projetista K. Towfigh observou que ^ 3 
no ponto Et um “pivô fixo” instantâneo, que permite pequenas rotações puras sobre o ponto 
com pequenos erros de translação. Ele então projetou um mecanismo de plástico de quatro 
barras de uma peça só, no qual as “juntas pinadas” são pequenos fios de plástico que se flexio¬ 
nam para permitir pequenas rotações. Isso é conhecido como mecanismo flexível,* que usa a 
deformação elástica dos elos como dobradiça em vez de juntas pinadas. Ele colocou o espelho 
no acoplador Até o elo fixo 1 é a mesma parte que os “elos móveis” e tem um pequeno 

sistema roscado para fornecer o ajuste. Um projeto simples e elegante. 


6.5 CENTROIDES 

A Figura 6-14 mostra o fato de que sucessivas posições do centro instantâneo formam 
a sua própria trajetória. Esse caminho, ou trajeto, do centro instantâneo ê chamado de een- 
troide. Desde que haja dois elos necessitando que seja criado o centro instantâneo, have¬ 
rá dois centroides associados com qualquer um dos centros instantâneos. Eles são formados 
projetando-se o caminho do centro instantâneo primeiro em um elo e depois no outro. A Figura 
6-14a mostra o trajeto do centro instantâneo projetado sobre o elo 1. Pelo fato de o elo 
1 ser estacionário, ou fixo, ele é chamado de centroide fixo. Invertendo temporariamente o 


M 


Etpithò 




Ptrâfasõ d* tfutfe 


0 mtnitimo 


0 pfõétifa fíoti dt Kitota hwffgh 


FIGURA 6-13 

Mecanismo Óptico de ajuste submisso. Reproduzido da referência [ 2 ] com autorlzagào. 


* Ver também a 
Seção 2.16 para 
mais informações de 
mecanismos flexíveis. 
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(a) O centroíde fixo 


C b ) O centroide móvel 




(d) Rolando o centroide móvel contra o centroide 
fixo para produzir o mesmo movimento do 
acoplador do mecanismo original 


FIGURA ó-l 4 

Malha aberta fixa e centroides móveis (ou pololdes) de um mecanismo de quatro barras. 
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mecanismo e fixando o elo 3 como o elo terra, conforme mostrado na Figura 6-14b, podemos 
mover o elo 1 como se fosse o acoplador e projetar a posição de f 3 sobre o elo 3. Na monta¬ 
gem original, o elo 3 era o acoplador móvel, por isso é chamado de centroide móvel. À Figura 
6-14c mostra a montagem original com ambos os centro ides, fixo e móvel, sobrepostos. 

A definição do centro instantâneo diz que ambos os elos têm a mesma velocidade naquele 
ponto, naquele instante. O elo 1 tem velocidade zero em qualquer posição, assim como o cen¬ 
tro ide fixo. Portanto, quando a montagem se move, o centro ide deve rolar sobre o centro ide 
fixo sem deslizamento. Se você remover o centroide fixo e o móvel do metal, como mostrado 
na Figura 6-14d, e rolar o centroide móvel (que é o elo 3) contra o centroide fixo (que é o elo 1), 
o movimento complexo do elo 3 será idêntico àquele da montagem original. Todos os pontos 
de curva do acoplador no elo 3 terão a mesma trajetória da montagem originai Temos agora, 
na verdade, um mecanismo de quatro barras “sem elos”, composto apenas por dois corpos que 
têm os contornos desses centroides rolando sobre o outro. Os elos 2 e 4 foram eliminados. Note 
que o exemplo mostrado na Figura 6-14 é agora um mecanismo de quatro barras não Grashof. 
O comprimento desses centroides é limitado pelas posições das articulações. 

Todos os centros instantâneos de um mecanismo terão centroides.* Se os elos são co¬ 
nectados diretamente na junta, como os I 2 3 , / 3 4 , e ij 4 , os seus centroides, fixo e móvel, 
serão degenerados para um ponto na localização de cada elo. Os centroides mais interessantes 
são os que implicam os elos que não são diretamente conectados uns aos outros, como o f 3 
e Ij 4 . Se observarmos o mecanismo dupla manivela na Figura 6- 15a, no qual os elos 2 e 4 se 
revolucionam por completo, percebemos que os centroides do f 3 formam curvas fechadas. O 
movimento do elo 3 em relação ao elo 1 pode ser duplicado, fazendo com que esses dois cen¬ 
troides rolem um contra 0 outro sem deslizamento. Note que há duas malhas para o centroide 
móvel. Ambas devem rolar sobre o centroide fixo da malha única para completar o movimento 
do mecanismo equivalente ao mecanismo dupla manivela. 

Temos lidado largamente até agora com 0 centro instantâneo f 3 . O centro instantâneo 1 2 4 
implica em dois elos, que estão em rotação pura e não conectados díretamente um ao outro . Se 
usarmos o caso especial de Grashof com os elos cruzados (às vezes chamado de mecanismo 
antiparalclogramo), os centroides de í 2 4 se tomam elipses, como mostrado na Figura 6-I5b. 
Para garantir nenhum deslizamento, provavelmente, será necessário colocar dentes de engre¬ 
nagens em cada centroide. Então, temos um par de engrenagens não circulares, elípticas, ou 
um jogo de engrenagens, que fornece o mesmo movimento de soida do mecanismo original 
dupla manivela e terá as mesmas taxas de variações na relação de velocidade angular e a 
mesma vantagem mecânica do mecanismo originai Assim, podemos observar que os jogos de 
engrenagens são também mecanismos de quatro barras disfarçados. Engrenagens não circu¬ 
lares encontram muitas aplicações nas máquinas, como nas impressoras de prensas, onde os 
roletes devem ser acelerados e desacelerados com algum padrão durante cada ciclo ou revolu¬ 
ção. Formas mais complicadas de engrenagens não circulares são análogas a carnes e seguido¬ 
res, nas quais o mecanismo de quatro banas equivalente deve ter elos com tamanho ajustável. 
Engrenagens circulares são um caso especial de engrenagens não circulares, pois apresentam 
uma relação de velocidade angular constante e são amplamente usadas em todas as máqui¬ 
nas. Engrenagens e jogos de engrenagens serão tratados com mais detalhes no Capitulo 10. 

Em geral, centroides de manivela seguidor e duplo ou triplo seguidores serão curvas aber¬ 
tas com assintotas. Centroides de mecanismos de dupla manivela serão curvas fechadas. O 
programa Fgurbar (ver Apêndice A) calcula e desenha os centroides fixo e móvel para qual¬ 
quer mecanismo. Abra os arquivos FOó- 14.4br, F06-15b.4br no programa Fourbar para ver 0 
desenho dos centroides enquanto os mecanismos rotacionam. 


* Já que centros 
instantâneos são 
chamados de polos ou 
centros, centroides são 
às vezes chamados de 
paloides. Iremos usar 
centro e centroide como 
nomenclatura neste texto. 
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(o) Centroides de malha fechada do f| ,3 

para um mecanismo Grashof dupla manivela 


(b) Centroides elipsoldals do Í 24 
para o mecanismo especiaí de 
Grashof a nti paralelogramo. 


FIGURA Ó-15 

Centroides móvel e fixo de malha fechada, 


Mecanismo “sem elos” 

Um exemplo comum de um mecanismo feito de centroides é mostrado na Figura 6-16a. 
Você provavelmente já ficou se balançando em uma cadeira de balanço Boston ou Hitchcock 
e sentiu movimentos que tranquilizam o seu corpo. Você também já deve ter sentado em uma 
cadeira de balanço tipo plataforma^ como a mostrada na Figura 6-1 ób, e notado que o seu 
movimento não é tão suave quanto o da outra cadeira. 

Há boas explicações cinemáticas para essa diferença. A cadeira tipo plataforma tem uma 
junta pinada fixa entre o assento e a base (chão). Assim, todas as partes do seu corpo estão em 
rotação pura ao longo de arcos concêntricos. Você está na verdade montado sobre 0 seguidor 
da montagem. 

A cadeira de balanço Boston tem uma base curvada, ou “corredores”, que rolam sobre o 
chão. Esses corredores são geralmente arcos não circulares. Eles têm um contorno de curva 
de ordem maior. Eles são na verdade, centroides móveis. O chão é o centroide fixo. Quando 
um rola sobre o outro, a cadeira e o seu ocupante presenciam o movimento de curva do aco¬ 
plador. Todas as partes do seu corpo viajam ao longo de uma curva diferente de ordem seis 
de um acoplador, a qual fornece velocidades e acelerações suaves e dá uma sensação mais 
agradável do que 0 movimento de segunda ordem cru (circular) da plataforma de balanço. 
Nossos ancestrais, que esculpiram essas cadeiras de balanço provavelmente nunca ouviram 
falar de mecanismos de quatro barras e centroides, mas eles sabiam intuiíivamente como criar 
movimentos confortáveis. 
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Cúspides 

Outro exemplo de centroide que você provavelmente deve ver frequentemente é o rastro 
do pneu do seu carro ou da bicicleta. Quando o pneu começa a rolar sobre a pista sem deslizar, 
a pista se toma o centroide fixo e a circunferência do pneu é o centroide móvel. O pneu é, na 
verdade, o acoplador do mecanismo sem elos de quatro barras. Todos os pontos na superfície 
de contato do pneu se movem ao longo das curvas cicloidais do acoplador e passam pela cúspi¬ 
de de velocidade zero quando alcançam o centroide fixo na superfície da pista, como mostrado 
na Figura 6-17a. Todos os outros pontos do pneu e do conjunto da roda se deslocam ao longo 
das curvas do acoplador que não possuem cúspides. Esse último fato é uma sugestão para uma 
maneira de identificar pontos do acoplador que terão cúspides em suas curvas. Se um ponto do 
acoplador ê escolhido para estar em uma das extremidades da trajetória do centroide móvel 
(isto é, em uma das posições de f j), então terá um cúspide na curva do acoplador. A Figura 
6- 17b mostra a curva do acoplador desse ponto, desenhado com o programa Fgurbar (ver 
Apêndice A). A trajetória da extremidade direita do acoplador toca o centroide móvel e como 
resultado há uma cúspide naquele ponto. Portanto, se você desejar uma cúspide no movimento 
do acoplador, há muitas disponíveis. Simplesmente, escolha o ponto do acoplador do centroide 
móvel do elo 3. Abra o arquivo FÜ6-17b.4br no programa Füurbar para animar aquele me¬ 
canismo com a sua curva do acoplador e os centroides. Note que na Figura 6-14, escolhendo 
qualquer posição do centro instantâneo 7 ( 3 no acoplador, esse ponto irá fornecer uma cúspide 
naquele ponto. 

6.6 VELOCIDADE DE DESLIZAMENTO 

Quando há uma junta deslizante entre dois elos, e nenhum deles é o elo terra, a análise 
da velocidade é mais complicada. A Figura 6-18 mostra uma inversão do mecanismo biela- 
-manivela de quatro barras, no qual a junta deslizante ê flutuante, isto é, não aterrada. Para 
encontrar a velocidade na junta deslizante A, temos de reconhecer que há mais do que um 
ponto A na junta. Temos um ponto A como parle do elo 2 (A 2 b um ponto A como parte do elo 
3 (Aj), e um ponto A como parte do elo 4 (Af). Essa é uma situação do Caso 2 no qual temos 
pelo menos dois pontos pertencentes a elos diferentes, mas ocupando a mesma posição em 
determinado instante. Assim, a Equação 6.6 da velocidade relativa será aplicada. Podemos 
encontrar diretamente a velocidade de pelo menos um desses pontos, através das informações 
de entrada conhecidas, utilizando a Equação 6.7. Essa e a Equação 6.6 são tudo o que você 
precisa para resolver qualquer outia coisa. Nesse exemplo, o elo 2 ê o condutor, e 0 2 e to 2 são 
dados para a posição “congelada” mostrada. Desejamos encontrar o cü 4 , velocidade angular do 
elo 4, e também a velocidade deslizante da junta denominada A 

Na Figura 6-18 o eixo de deslizamento é mostrado com tangente ao movimento desli¬ 
zante e é a linha ao longo da qual todos os deslizamentos ocorrem entre os elos 3 e 4. O eixo 
dc transmissão é definido como perpendicular ao eixo de deslizamento e passante pela junta 
deslizante em A. Esse eixo de transmissão ê a única linha ao longo da qual podemos transmi¬ 
tir movimento ou força sobre a junta de deslizamento, com exceção da força de atrito. Iremos 
assumir que o atrito é desprezível nesse exemplo. Qualquer vetor de velocidade ou de força 
aplicado sobre o ponto Á pode ser decomposto em duas componentes ao longo desses dois 
eixos, que fornecem translação , rotação , e sistema de coordenada local para análise da junta. 
O componente ao longo do eixo de transmissão executará um trabalho bem aproveitado pela 
junta. Mas o componente ao longo do eixo de deslizamento não executa trabalho, exceto pelo 
trabalho de atrito. 


Movimento do 



fixo 

(a) Balanço Boston 


Movimento 



(b) Plataforma de 
balanço 

FIGURAê-ló 

Algumas cadeiras 
de balanço usam 
centroides de um 
mecanismo de 
quatro barras. 
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Cúspide 


(o) Movimento ddoidal de um centroide fixo circular, cenfroide móvel que rola sobre um centroíde fixo 


Cctitroídc móvel 


A 



Centroide fixo 


Cúspide 


(b) A cúspide da curva do acoplador existe apenas no centroide móvel 


FIGURA 6-17 

Exemplos de centroides. 


EXEMPLO ó-5 

Análise gráfica de velocidade na Junta deslizante. 

Problema: Dados 0 2 , 0^, 0 4 , <ò 2 * encontre úã 3 , ■V A , por métodos gráficos. 

Solução: (Ver Figura 6- 18.) 

1 Comece pelo final do mecanismo, onde você tem a maior parte de informação. Calcule o 
módulo da velocidade do ponto A como parte do elo 2 (Ã 2 ) usando a Equação escalar 6.7. 

v a 2 -(a0 2 )íd 2 


(a) 
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2 Desenhe o vetor velocidade com o seu comprimento igual ao seu modulo para 
uma escala conveniente* e com sua origem no ponto A e sua direção perpendicular ao raio 
Á0 2 . O seu sentido é o mesmo de tü 2 mostrado na Figura 6-18. 

3 Desenhe o eixo dc deslizamento e o eixo de transmissão através do ponto A. 

4 Projete v ^ 2 sobre o eixo de deslizamento e sobre o eixo de transmissão para criar os 

componentes e de V Â2 sobre os eixos de deslizamento e transmissão, res¬ 

pectivamente. Note que o componente de transmissão é compartilhado por todos os ve¬ 
tores velocidade verdadeira nesse ponto, já que é a única componente que pode transmitir 
através da junta. 

5 Note que o elo 3 é com junta pinada ao elo 2, então 

6 Note que a direção da velocidade do ponto V facilmente encontrada, já que todos os 
pontos do elo 4 estão pivotados em rotação pura sobre o ponto O a . Desenhe a linha pp 
através do ponto A e perpendicular ao elo equivalente 4, A0 4 . A linha pp é a direção da 
velocidade V^. 

7 Construa o verdadeiro módulo do vetor velocidade V A estendendo a projeção do compo¬ 
nente de transmissão V fraííí até intersectar a linha pp. 

8 Projete sobre o eixo de deslizamento paia criar o componente dc deslizamento V Atdesi . 

9 Escreva a Equação ó.ó do vetor de velocidade relativa para os componentes de desliza¬ 
mento do ponto A 2 em relação ao ponto A 4 . 

~ y* Adext ^ Idesl 



FIGURA 6-18 

Velocidade de deslizamento e de transmissão (note que a ca aplicada é negativa como mostrado). 
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10 As velocidades angulares dos elos 3 e 4 são idênticas, pois eles compartilham a mesma 
junta de deslizamento e devem rotacionar juntos. Elas podem ser calculadas com a Equa¬ 
ção 6.7: 


to 4 =to 3 = 



(c) 


A análise do centro instantâneo pode ser usada paia resolver graficamente problemas de 
velocidade de juntas deslizantes . 

EXEMPLO ó-ó 

Análise gráfica de velocidade de um came seguidor. 

Problema : Dados 0 2 , ía 2 , encontro através dc métodos gráficos. 

Solução: (Ver Figura 6-19.) 

1 Construa o raio equivalente do came ^2ef m ponto instantâneo de contato com o seguidor 
para essa posição (ponto A na figura) . O seu comprimento é a distancia O^A. Calcule o mó¬ 
dulo da velocidade do ponto A como sendo parte do elo 2 (Ã 2 ) usando a Equação escalar 6.7. 

% -{ AO i)v>2 («) 

2 Desenhe o vetor de velocidade com o seu comprimento igual ao módulo de v A em 
uma escala conveniente, com a origem no ponto^ e direção perpendicular ao raio 0 2 A. O 
seu sentido é o mesmo de como mostrado na Figura 6-19. 

3 Construa o eixo de deslizamento (tangente ao came e ao seguidor) e a sua normal, o eixo 
de transmissão, como mostrado na Figura 6-19. 

4 Projete sobre o eixo de transmissão para criar o componente V íram - Note que o com¬ 
ponente de transmissão é composto por todos os vetores de velocidades reais nesse ponto, 
já que é o único componente que pode transmitir através da junta. 

5 Projete \ A sobre o eixo de deslizamento para criar o componente de deslizamento 

y 2 

Â 2desí 

6 Note que a direção da velocidade no ponto \ A è previsível, já que todos os pontos no 
elo 3 estão pivotados em rotação pura sobre o ponto Oy Construa o raio equivalente do 
seguidor Rj .no ponto de contato instantâneo com o seguidor nessa posição (ponto A na 
figura). O seS comprimento é a distância 

7 Construa uma linha em direção a V A perpendicular a ü^. Construa o módulo do vetor 

velocidade estentendo a projeçãoíio componente até intersectar a linha de 

8 Projete \ A sobre o eixo de deslizamento para criar o componente dc deslizamento . 

9 A velocidade total de deslizamento em A é a diferença vetorial entre as duas componentes 
de deslizamento. Escreva a Equação 6.6 do vetor da velocidade relativa para os compo¬ 
nentes de deslizamento do ponto A^ em função do ponto A 2 . 
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Eixo de transmissão 




<4 


- ^ 


Vrfeslyi - ^ 3 dcsl 


FIGURA 6-19 

Análise gráfica da velocidade de um carne seguidor. 


V r 


desl 


32 


~ ^3deiJ ^ A 2 ácsl 


10 A velocidade angular do elo 3 pode ser calculada pela Equação 6.7: 



(*) 


(c) 


Os exemplos acima mostram como os mecanismos deslizantes ou meia junta podem ser 
resolvidos graficamente para as velocidades de uma posição. Na próxima seção, iremos desen¬ 
volver uma solução geral usando equações algébricas para resolver problemas similares. 

6.7 SOLUÇÕES ANALÍTICAS PARA ANÁLISES DE VELOCIDADES 
O mecanismo de quatro barras com junta pinada 

Ás equações de posição para um mecanismo de quatro barras com junta pinada foram 
encontradas na Seção 4.5. O mecanismo foi mostrado na Figura 4-6 e è mostrado de novo na 
Figura 6-20, na qual è mostrada também a velocidade angular de entrada ü> 2 aplicada no elo 2. 
Essa (íúj) pode ser ama velocidade variável com o tempo. A equação vetorial de malha fechada 
é mostrada nas equações 4.5a e 4.5c, e repetida aqui para a sua compreensão. 

R 2 + R 3 — R 4 — R] ™ 0 (4.5a) 

Como antes, substituímos os vetores para a notação de número complexos, nomeando os 
seus comprimentos escalares como a , b , c, d y como mostrado na Figura 6-20a. 
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ae+ be^ -ce$ A -de ** 1 =0 (4.5c) 

Para conseguir a expressão da velocidade, derive a Equação 4.5c em relação ao tempo. 

dB j . jft . dB, 


Mas, 


■ JB? aa 2 , :í. jín i ; J0ã fítP 4 n 
jae J 2 —- + jhe J 3 —-- jce J 4 —— -0 

dt dt dt 


^2 

dt 


■w 2 ; 


d0 3 

dt 


1 1 


d \} 4 

dt 


1 O) j 


(6.14a) 


(6.14b) 


e: 


ja(^2S^ 2 + jbm^e^ - jc(ú 4 e^ 4 =0 


(6.14c) 


Note que o termo 0! foi cancelado, pois seu ângulo é constante, e portanto sua derivada é 
zero. Note também que a Equação 6.14 é, na verdade, a velocidade relativa ou a equação de 
diferença de velocidade. 


Va+Vm-Vj-D 


Em que: 

y A - 

\ s - jexo^ 4 


(6.15a) 


(6.15b) 


Compare as Equações 6.15 com as equações 6.3, 6.5 e 6.6. Essa equação é resolvida gra¬ 
ficamente com o diagrama de vetor da Figura 6-20b. 

Agora precisamos resolver a Equação 6.14 para encontrar e <a 4 , conhecendo a veloci¬ 
dade de entrada <a 2 , o comprimento dos elos e todos os ângulos dos elos. Portanto, a derivada 
da análise da posição da Seção 4.5 deve ser usada, primeiramente, para determinar os ângulos 
dos elos antes de fazer essa análise de velocidade. Ao resolver a Equação 6.14, desejamos 
obter expressões nessa forma: 

ÚÜ3 = f{a* b, ç,d, 0 2 ,93,04,(1)3) W4 - fe, ç,ã, 0 2 ,03,64,(02) ( 6 . 16 ) 

A estratégia de solução será a mesma feita para a análise de posição. Primeiro, substituir a 
identidade de Euler da Equação 4.4a em cada termo da Equação 6.14c: 

ja w 2 (cos 0 2 + 7 sen 0 ,)+ jb(ú i (cos 0 3 4* 7 sen 0 3 ) 

-jc ío^ (cos 0^ 4 -j sen 0^) - 0 (6.17a) 

Multiplique tudo pelo operador j: 

a tú 2 (y cos 0 2 4- j 2 sen 0,) + (7 cos 0^ + j 2 sen 0 3 ) 

-co ) 4 (j cos 0 4 + j 2 sen 0^) -0 (6.17b) 

Os termos em cosseno se tomaram imaginários, ou termos com direção em ^, e por causa 
de/ 2 = -1, os termos em seno se tomam reais ou com direção em x. 

o o > 2 (- sen 0^ +7 cos B 2 ) 4- (- sen 0^ + 7 cos ) 

“í( 0 4 (- sen 0 4 + j cos 0 ^) ~ O 


(6.17c) 
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FIGURA ó-20 

Polígono do vetor de posição para um mecanismo de quatro barras mostrando os vetores de 
velocidade para uma negativa (anti-horária), 


Podemos agora separar essa equação vetorial em dois componentes, analisando a parte 
real e a parte imaginária separadamente: 

Parte real (componente em jc): 

- a tt >2 sen 0^ - Z>ü> 3 sen 0^ + sen 0^) = 0 (6.17d) 

Parte imaginária (componente em y): 

atí>2 COS0J +ètiJ 3 cos0 3 -c(ü 4 cos 04 - 0 (6.17c) 

Note que os j foram cancelados na Equação 6.17e. Podemos resolver essas duas equações, 
6.17d e 6.17e, por substituição direta, encontrando: 


ao}- sen( 0 4 - 02 ) 

=—--)-f 

b scn( 03 * 0 4 ) 

(6.18a) 

aw 2 sen( 0 2 -Ô 3 ) 

4 c scn( 0 4 -Ô 3 j 

(6.18b) 

Uma vez que você resolveu para encontrar íí> 3 e új^, podemos então resolver as velocida¬ 
des lineares substituindo as identidades de Eu ler nas Equações 6.15, 

Va = ja oi 2 (cos 0 2 + j sen 0 2 ) - a c « 2 (- sen 0 2 -f j cos 0 2 ) 

(6,19a) 

Vba = jb o > 3 (cos 0 3 -f j sen 9 3 } - b úü 3 (- sen 0 3 -f j cos G 3 ) 

(6.19b) 

Víí - jc w 4 (cos 0 4 + j sen 0 4 ) = c <u 4 (— sen ô 4 + j cos 0 4 ) 

(6.19c) 


em que os termos reais e imaginários são os componentes x e^ 5 respectivamente. As equações 
6.18 e 6.19 fornecem uma solução completa para as velocidades angulares dos elos e das velo- 
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cidades das juntas em um mecanismo de quatro barras com junta pinada. Note que há também 
duas soluções para esse problema da velocidade, correspondente à configuração aberta e à 
cruzada do mecanismo. Elas são encontradas substituindo-se os valores de 0 3 e 0 4 das confi¬ 
gurações aberta ou cruzada das equações 4.10 e 4.13 nas equações 6.18 e 6.19. A Figura 6-20a 
mostra a configuração aberta. 


Mecanismo biela-manivela de quatro barras 

As equações de deslocamento para um mecanismo biela-manivela de quatro barras (inver¬ 
são 1) foram encontradas na Seção 4.6. O mecanismo foi mostrado na Figura 4-9 e é mostrado 
de novo na Figura 6-2la, na qual é mostrada também a velocidade angular de entrada tú 2 apli¬ 
cada ao elo 2. Essa velocidade pode ser variável com o tempo. A Equação 4.14 vetorial de 
malha fechada é repetida aqui para a sua compreensão. 

R 2 -R 3 -R 4 -Rj -0 (4.14a) 

ae* 2 -ce#*-de* 1 =0 (4.14b) 

Derive a Equação 4.14b em relação ao tempo considerando constantes a t b t c, 0j e 0 4 , 
porém com o comprimento do elo d, variando com o tempo nessa inversão. 

jau> 2 e fi2 -jba^e^ - d- 0 (6.20a) 

O termo d ponto é a velocidade linear do bloco de deslizamento. A Equação 6.20a é a 
Equação 6.5 da diferença de velocidade e pode ser escrita da seguinte forma: 

Va-Vju-V*-0 

ou: 

Ya-Vj+V^ 

mas: ( 6 . 2 Gb) 

v^=-v M 

então: 

Vb-Yi+V*! 

A Equação 6.20 é idêntica à forma das equações 6.5 e 6.15a. Note que por termos posi¬ 
cionado o vetor de posição R, } nas figuras 4-9 e 6-21, com sua origem no ponto, direcionado 
de B para A , a sua derivada representa a diferença de velocidade entre o ponto A e o ponto B, 
o oposto disso está no exemplo anterior de quatro barras. Compare-a também com a Equação 
6.15b, notando que o vetor R 3 é direcionado de A para B. A Figura 6-2 lb mostra o diagrama 
vetorial da solução gráfica da Equação 6.20b. 

Substitua a equação equivalente de Euler, Equação 4.4a, na Equação 6.20a, 

ja ra 2 (cos 9 2 + j sen 0 2 ) -jb tü 3 (cos 0 3 + j sen G 3 ) - d - 0 ( 6.21 a) 

Simplificando, 

a ü >2 (— sen 0 2 + j cos 0 2 ) - b (— sen 0 3 + j cos 0 3 ) — d - 0 ( 6 . 21 b) 


E separe em componentes reais e imaginários. 



ANÁLISE DE VELOCIDADES 


323 




FIGURA 6-21 


Vetor de posição de malha fechada para um mecanismo de biela-marwela quatro barras mostrando os vetores de 
velocidade para uma«J 2 negativa (antl-horária), 


Parte real (componente em x)\ 

— a w 2 (— sen 0 2 4- b sen 0 3 - d - 0 (6.21 c) 

Parte imaginária (componente em y): 


«ío 2 cos0 2 -b cos6 3 - 0 


(6.21 d) 


Esse é um sistema com duas equações e com duas incógnitas, d ponto e A Equa¬ 
ção 6.21 d pode ser utilizada pra encontrar fu 3 e substituída na Equação 6.21c para encontrar 
d ponto. 

a cos 02 


to 3 = 


b cosí). 


-cü 2 


d - - a to 2 sen 0 2 + b co 3 sen 0 3 


(ó.22a) 

(6.22b) 


A velocidade absoluta do ponto A e a diferença de velocidade entre o ponto At o ponto B 
são encontradas através da Equação 6.20: 


V = a co 2 (- sen G 2 +/ cos 0 2 } 

V AB = b w 3 (- sen © 3 +j cos 0 3 ) 

V - - V 
BA AB 


(6,23 a) 
(6.23b) 
(6.23c) 


Mecanismo biela-manivela invertida de quatro barras 

As equações de posição para um mecanismo biela-manivela invertido de quatro barras fo¬ 
ram encontradas na Seção 4.7.0 mecanismo foi mostrado na Figura 4-10 e é mostrado de novo 
na Figura 6-22, na qual é mostrada também a velocidade angular de entrada aplicada ao elo 2. 
Essa (tò 2 ) pode variar com o tempo. As Equações vetoriais de malha fechada 4.14 são válidas 
para esse mecanismo também. 
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Todos os mecanismos de deslizamento terão no mínimo um elo, no qual o compri¬ 
mento equivalente entre as juntas varia conforme o mecanismo se move. Nessa inversão, 
o comprimento do elo 3 entre os pontos A e B, designado como b, irá mudar conforme ele 
passa sobre o bloco deslizante no elo 4. Para obter uma expressão de velocidade, derive 
a Equação 4.14b em relação ao tempo, considerando que a , c, d , e 0j são constantes e b 
varia com o tempo. 


— jTCüj 4 e^ A = 0 (6.24) 

O valor de db/dt será uma das incógnitas a serem encontradas nesse caso, que é o termo b 
ponto na equação. A outra incógnita seria a velocidade angular do elo 4. Note que temos 
também uma incógnita velocidade angular do elo 3. Temos um total de três incógnitas. A 
Equação 6.24 pode ser resolvida por duas incógnitas. Portanto, precisamos de outra equação 
para resolver o sistema. Há uma relação fixa entre os ângulos e 0 4? mostrado como y na 
Figura 6-22 e definido na Equação 4.18, repetida aqui: 

0 3 -0 4 ±Y (4.18) 

Derive em relação ao tempo para obter: 

o >3 - «4 (6.25) 


Desejamos resolver a Equação 6.24 para obter expressões nesta forma: 

= ( d 4 = f(a t b , c\ d, 0 £ 1 0 3 s 0 4 , (02 ) 

— - b - s{a, b, c, d , 0 2 , 0 3 , 0 4 , co 2 ) 


(6.26) 


Substituindo a identidade de Euler (Equação 4.4a) na Equação 6.24, temos: 
ja m 2 (cos 0^, + j sen 0 2 ) —jb cü 3 (cos 0 3 + j sen 0 3 ) 

- b (cgs G 3 + j sen 8^) —jc co 4 (cos 0 4 + j sen 0 4 ) - 0 (6.27a) 

Multiplicando pelo operador j e substituindo g>j por a > 4 da Equação 6.25: 

a w 2 (— sen 0 2 + j cos 0^,) — b ti> 4 (— sen 0 3 -f j cos 0 3 ) 

-b (cos 0 3 + j sen 0 3 ) -c(oj- sen 0 4 + j cos 0 4 ) = 0 (6.27b) 

Podemos agora separar essa equação vetorial em duas componentes, organizando os ter¬ 
mos reais e imaginários separadamente: 

Parte real (componente emx): 

-a cü 2 sen 0 2 + focn 4 sen 0 3 — b cos 0 3 + ciu 4 sen 0 4 - 0 (6.28a) 

Parte imaginária (componente emjy): 

a cü 2 cos 0 2 + bm A cos 0 3 - b sen 0 3 + cto 4 cos 0 4 = 0 (6.28b) 

Organize os termos e reairanje as Equações 6.28 para isolar uma incógnita do lado esquerdo. 

b cos 0 = aü). sen 0^ + co. ( b sen 0„ + c sen 0.) 
b sen 0 3 - fl(ü 7 cos 0 2 - to 4 (b cos 0 3 + c cos 0 4 ) 


(6.29a) 

(6.29b) 
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de deslbiamenio 


FIGURA 6-22 

Análise da velocidade da inversão 3 do mecanismo biela-manivela de quatro barras. 


Ambas as equações podem encontrar o valor de bponto e o resultado substituir na outra. 
Resolvendo a Equação 6.29a: 




- íjtü a sen 0^ + tü 4 ( b sen 0 3 + c sen 0 4 ) 


COS 01 


(6.30a) 


Substitua na Equação 6.29b e simplifique: 

a(ú 2 cos(o 2 -Q 3 ) 

OtJ 4 * j r 

b + ccos{G 4 - 63 ] 


(6.30b) 


A Equação 6.30a fornece a velocidade de deslizamento no ponto B. A Equação 6.30b 
nos dá velocidade angular no elo 4. Note que podemos substituir -y = 64-63 da Equação 
4.18 (para um mecanismo aberto) na Equação 6.30b para simplificar novamente. Note que 
cos(-y) = cgs(y). 

ao>2CosÍ0 2 -0 3 

iü 4 ---- 

b + cco&y 


(6.30c) 


A velocidade de deslizamento da Equação 6.30a é sempre direcionada ao longo do eixo 
de deslizamento como mostrado na Figura 6-22. Também há um componente ortogonal ao 
eixo de deslizamento chamado de velocidade de transmissão. Ela está sobre o eixo de trans¬ 
missão, que é a única linha em que qualquer trabalho pode ser transmitido para ajunta des¬ 
lizante. Toda energia associada ao movimento ao longo do eixo é convertida para calor e 
perdida. 

A velocidade absoluta linear do ponto A vem da Equação 6.23a. Podemos encontrar a 
velocidade absoluta do ponto B do elo 4 desde que «>4 seja conhecida. Da Equação 6.15b: 

= jc = c co^(— sen 0 4 + j cos 0 4 ) 


(6.31a) 
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A velocidade de transmissão ê a componente de normal ao eixo de deslizamento. A 
velocidade absoluta do ponto B no elo 3 é encontrada na Equação 6.5 como: 


Vfij = V* +V* 34 = v* 4 +V*,, 


34 


(6.31b) 


6.8 ANÁLISE DE VELOCIDADE DE UM MECANISMO DE CINCO 
BARRAS ENGRENADO 

A equação de malha da posição de um mecanismo de cinco barras engrenado foi vista na 
Seção 4.8 e está repetida aqui. Veja a Figura P6-4 para conhecimento. 

ae^ +i>e' 1)3 - ce^-de fii -fe^' =0 (4.23b) 

Derive em relação ao tempo para obter uma expressão para velocidade. 

-c(a 4 je^ 4 -0 (6.32a) 

Substitua pela equivalência de Euler: 

a üo 2 y(cos 0 2 + j sen 0 2 ) + éce 3i /(cos 0 3 + j sen 0 3 ) 

- c o> 4 y(cos 0^ + j sen 0 4 ) — dftry(co& 0_ +j sen © 5 ) = 0 (6.32b) 

Note que o ângulo 0 5 é definido em função de 02* da relação de transmissão X e do ângulo 
de fase 0. 

Q$-XQ 2 +$ (4.23c) 


Derive em relação ao tempo: 

= Xa) 2 (6.32c) 

Já que uma análise de posição completa deve ser feita antes de se analisar a velocidade, 
iremos assumir que os valores de 0 5 e co 5 foram encontrados e deixaremos essas equações em 
função de 0 5 e cü 5 . 

Separando as partes reais e imaginárias na Equação 6.32b: 

Real: - a or, sen 0^ - úticq sen 0 3 + ctn 4 sen 0 4 + d(ü 5 sen 0.-0 (6.32d) 

Imaginário: a cos 0 2 + òw 3 cos 0 - co> 4 cos G 4 - dw s cos 0. = 0 (6.32e) 

As únicas duas incógnitas são e © 4 . Ambas as equações 6.32d ou 6.32e podem ser 
resolvidas para uma incógnita e o resultado substituir na outra. Á solução para é: 

- 2 sen 0 4 [íiüOj sen (0 3 - fi 4 ) + sen (ô 4 - 0 5 )] 

ü) 3 ---—-- 1 --— (6.33a) 

ú[cos (0 3 - 20 4 ) - cos 0 3 


A velocidade angular co 4 pode ser encontrada pela Equação 6.32d usando-se tn^. 


m 4 “ 


íicü 2 sen 0 2 + b(ü 3 sen 0 3 - í/cü 5 sen 6^ 
c sen 0, 


(6.33b) 


Com todos os ângulos dos elos e velocidades angulares conhecidos, as velocidades linea¬ 
res das juntas pinadas podem ser encontradas: 
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V jf = íí to 3 ( — sen 02 + ycos0 2 ) 

(6.33c) 

Vgrf = senGu + j cos 0 ^ j 

(6.33d) 

V c senG s +■ j cos 65 ) 

(6.33e) 

v ff = v /í + v^ 

(6.331) 


6.9 VELOCIDADE DE QUALQUER PONTO DE UM MECANISMO 

Uma vez que as velocidades angulares de todos os elos foram encontradas, fica fácil defi¬ 
nir e calcular a velocidade de qualquer ponto sobre qualquer elo para uma posição de entrada 
do mecanismo. A Figura 6-23 mostra o mecanismo de quatro barras com o seu acoplador, elo 
3, aumentado para conter o ponto acoplador P. A manivela e o seguidor foram também au¬ 
mentados para mostrar os pontos S e U t os quais representam os centros de gravidade daqueles 
elos. Queremos desenvolver expressões algébricas para esses pontos (ou para qualquer ponto) 
do mecanismo. 

Para encontrar a velocidade do ponto S , desenhe o vetor de posição do pivõ fixo 0 2 até o 
ponto S. Esse vetor, forma um ângulo S 2 com o vetor R a q 2 . O ângulo S 2 é completamente 
definido pela geometria do elo 2 e é constante. O vetor de posição do ponto S é então: 

r .m, = r .5 = ( 0 2 + S 2 )+ J sen ( 0 2 + 8 2 )J (4,25) 

Derive esse vetor de posição para encontrar a velocidade daquele ponto. 

V ç - jse-ffoi + = jcüJ- sen (0 2 + ô 2 ) + / cos (0 2 + $ 2 )] (6.34) 

A posição do ponto U no elo 4 é encontrada da mesma maneira, usando o ângulo 6 ^, o qual 
é um deslocamento angular constante nesse elo. A expressão é: 

= ueÁ* i + = «[cos (B 4 + S 4 ) +j sen (fl 4 + 8 ,)] (4.26) 

Derive esse vetor de posição para encontrar a velocidade daquele ponto. 

V L , - jue X a » + s -*)a 2 4 = mw 4 [- sen (e 4 + Sj + j cos (e 4 + 8,)] (6.35) 

A velocidade do ponto P no elo 3 pode ser encontrada somando-se dois vetores de velo¬ 
cidade, como v „ * V M . V, já foi definido por nossa análise de velocidades dos elos. w 
a diferença da velocidade entre o ponto P e o ponto A. O ponto A é escolhido como ponto de 
referência, pois o ângulo 0 3 é definido no SCLN e o ângulo Ô 3 é definido no SCLR, onde ambas 
as origens são no ponto A. O vetor de posição é definido da mesma maneira como o R^ 
ou R^, usando-se o ângulo de deslocamento S 3 do elo interno e o angulo do elo 3, 0 3 . Isso foi 
feito na Equação 4.27 (repetida aqui). 

= P e ^° 3 +iJ )=p[eos, (8 3 + S 3 ) + j sen (0 3 + 8 3 )] (4.27a) 

R^R^+Rjy (4.27b) 

Derive a Equação 4.27 para encontrar a velocidade do ponto P. 

V pA = Jpe J Í°i + ® 3 ) cDj = [ - sen (0 3 + ô 3 ) + j cos (0 3 4- S 3 )] (6*36a) 

v P =v A+ v PA 


(6.36b) 
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> ^4 

\ 

04 


(a) 


FIGURA Ó-23 

Encontrando as velocidades nos pontos dos elos. 


Compare a Equação 6.36 com as equações 6.5 e 6.15. Ela é, de novo, a equação da dife¬ 
rença da velocidade. 

Note que se, por exemplo, você desejar derivar uma equação para obter a velocidade de 
um ponto P no acoplador em um mecanismo de biela-manivela como montado na Figura 6-21, 
ou a forma invertida da Figura 6-22 - ambas têm o vetor do elo 3 definido com a sua origem 
no ponto B em vez de no ponto A você talvez queira usar o ponto B como referência em vez 
do ponto A, tomando a Equação 6.36b assim: 

Vp-V Qj + V PBj (6.36c) 

O ângulo 0^ então seria definido no SCLN no ponto B, e no SCLR no ponto B. 
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6.1 PROBLEMAS 

6-1 Use a equação da velocidade relativa c resolva gráfica ou analiticamente. 

a. Um navio está indo cm direção ao norte a 20 nós (milhas náuticas por hora). Um 
submarino está na espera a 0,5 milhas náuticas a oeste do navio. O submarino dispara 
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um torpedo numa direção de 85°. O torpedo viaja à velocidade constante de 30 nós. Ele 
irá acertar o navio? Se não, por quantas milhas náuticas ele irá errar? 

b. Um avião estâ voando em direção ao sul a 805 km/h a 74 km de altitude, em linha reta 
e nivelado. Um segundo avião está inicialmente 64,4 km a leste do primeiro avião e 
também a 74 km dc altitude, voando cm linha reta e nivelado a 885 km/h. Determine o 
ângulo na bússola no qual o segundo avião colidiria no trajeto com o primeiro. Quanto 
tempo o segundo avião demoraria para alcançar o primeiro? 

6-2 Um ponto está a um raio de 165 mm de um corpo em rotação pura com ca - 100 rad/s. O 
centro de rotação está na origem do sistema de coordenadas. Quando o ponto está na posição 
A , o seu vetor dc posição faz um ângulo dc 45° com o cixoX Na posição B, o seu vetor dc 
posição faz um ângulo dc 75° com o eixo X. Desenhe o sistema na escala adequada cr 

a. escreva uma expressão para o vetor velocidade da partícula na posição A usando a 
notação de número complexo, nas formas cartesianas e polar. 

b. escreva uma expressão para o vetor velocidade da partícula na posição B usando a 
notação dc número complexo, nas formas cartesianas e polar. 

c. escreva uma equação vetorial para a diferença dc velocidade entre os pontos B czk 
Substitua a notação dc número complexo para os vetores dessa equação c resolva para a 
diferença dc posição numericamente. 

d. cheque o resultado da parte c com o método gráíico. 

6-3 Repita o Problema 6-2, considerando os pontos ^le5em corpos rotacionaís separados em 
relação a origem com ca dc - 50 (A) e = 75 rad/s (B). Encontre as suas velocidades relativas. 

* 6-4 Uma configuração geral dc um mecanismo de quatro barras c a sua notação estão mostrados 
na Figura P6-1. O comprimento dos elos (mm), a posição do pomo acoplador c os valores 
de Ü 2 (graus) e (rad/s) para o mesmo mecanismo de quatro barras usado para análise de 
posição no Capítulo 4, estão redefinidos na Tabela P6-1, a qual ê a mesma da Tabela P4-1. 
Para a Unha assinalada , desenhe o mecanismo em escala e encontre as velocidades das 
juntas pinadas A c B c dos centros instantâneos ij 3 c I 2 4 usando o método gráfico. Calcule 
üí 3 c q 4 c encontre a velocidade no ponto P. 

* 1,1 6-5 Repita 4o Problema 6-4 usando 0 método analítico. Desenhe o mecanismo em escala e 
nomeie-o antes de equacionar. 



► X 


TABELA Pó-0 pari© 1 
Matriz de tópicos e 
problemas 

6.1 Definição da 
velocidade: 

6-1, 6-2,6-3 

6.2 Analise gráfica 
da velocidade: 

Quatro barras com 
junta pinada: 

6-17a, 6-24,6-28, 6-36, 
6-39* È-ÍMa, 6-8?a 
Biela-manivela de 
quatro barras: 

6-16a, 6-32, 6-43 
Outros de 
quatro barras: 

6-lBa, 6-98 
Cinco barras 
engrenado: 

6-10 

Seis barras: 

6-70a, 6-73a, 6-76a 

6.3 Centros Instantâneos 
das velocidades: 

6-12* 6-13,6-14, 6-15, 
6-68,6-72,6-75,6-78, 
6-83,6-86,6-88 

6.4 Análise da 
velocidade com os 
centros instantâneos: 

64.6- 16b, 6-17b, 

6-18b, 6-25, 6-29, 6-33, 

640.6- 7Üb, 6-73 b, 
6-76b, 6-84b, 6-87b 
Vantagem 
mecânica: 

6-2 la, 6-2 lb, 6-22a, 
6-22b, 6-58 
6*5 Centroides: 

6-23,6-63,6-69, 6-89 
6.6 Velocidade de 
deslizamento; 

6 - 6 , 6 - 8 , 6 - 19 , 6 - 20 , 
6-61,6-64,6-65,6-66 


FIGURA PÓ-1 

Configuração e terminologia para um mecanismo de quatro barras com juntas pinadas dos 
problemas ó-4 e ó-5, 


* Respostas no Apêndice F. 
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TABELA Pó-0 parte 2 
Matriz de tópicos e 
problemas 

6.7 Soluções analíticas 
para análise de 
velocidade 

Quatro berras com 
junta pinada: 

6-2â> 6-27,6-30,6-31, 
6-37, 6-38,6-41, 

642, 6-48,6-62 
aiela-manlvela de 
quatro barras: 

6-7, 6-34,6-35,6-44, 
645, 6-52,6-60 
Quatro barras blefa- 
-manlvela invertida: 
6-9 

Seis barras: 

6-70c + 6-71.6-73G, 

6-74, 6-76c, 6-77 
Oito barras: 

6-79 

Vantagem 

mecânlça: 

6-5 5q + 6-5 5b, 6-57a, 

6-5 7b, 6-S9&, 6-59b, 6-67 

6.8 Analises de 
velocidade de cinco 
barras engrenado: 

6-H 

6.9 Velocidades de 
qualquer ponto 
do mecanismo: 

6-5, G-I6c, 6-17c* 

6-1 Sc, 6-46, 647,649, 
6-50, 6-51,6-53,6-54, 
6-56, 6-80,6-81,6-82, 
6-S4c, 6-S5, 6-87c 


* Respostas no Apêndice F 


* * Esses problemas foram 
elaborados pana serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
Matkcaã, Mütiüb ou 
TKSolven 


TABELA Pó- 1 Dados para os problemas Ó-4 e 6-5 

Linha 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 3 

Elo 4 


s 3 

0 2 

ÍU2 

a 

152,4 

50,8 

177,8 

228,0 

152,4 

30 

30 

10 

b 

177,8 

220,6 

7ó,2 

203,2 

228,ó 

25 

85 

-12 

c 

76,2 

254,0 

152,4 

203,2 

254,0 

80 

45 

-15 

d 

203,2 

127,0 

177,8 

152,4 

127,0 

45 

25 

24 

e 

203,2 

127,0 

203,2 

152,4 

228,6 

300 

75 

-50 

f 

127,0 

203,2 

203,2 

228,6 

254,0 

120 

15 

-45 

9 

152,4 

203,2 

203,2 

228,6 

101,6 

300 

25 

100 

h 

508,0 

254,0 

254,0 

254,0 

15Z4 

20 

50 

-65 

1 

101,6 

127,0 

50,8 

127,0 

228,6 

80 

80 

25 

i 

508,0 

254,0 

127,0 

254,0 

25,4 

0 

33 

25 

k 

101,6 

152,4 

254,0 

177,8 

254,0 

330 

88 

-80 

1 

228,6 

177,6 

254,0 

177,8 

127,0 

180 

60 

-90 

m 

228,0 

177,8 

279,4 

203,2 

264,0 

90 

50 

75 

n 

228,6 

177,8 

279,4 

152,4 

15Z4 

60 

120 

15 


* 6-6 A configuração geral c a terminologia de um mecanismo biela-manivela dc quatro barras são 

mostradas na Figura Pó-2. O tamanho dos elos (mm), os valores dc (graus) c fü 2 (rad/s) 
são definidos na Tabela P6-2. Para a(s) linha(s) assinalada(s), desenhe o mecanismo em 
escala e encontre as velocidade nas juntas pinadas 4 e B e a velocidade de escorregamento 
na junta deslizante usando o método gráfico. 

* ** 6-7 Repita o Problema ó-6 usando o método analítico. Desenhe o mecanismo cm escala c 
nomeie-o antes de resolver as equações. 

* 6“8 A configuração geral e a terminologia de um mecanismo bicla-manivcla de quatro 

barras invertido são mostrados na Figura Pó-X O tamanho dos elos (mm) e os valores 
dc (graus), ü) 2 (rad/s) c y (graus) são definidos na Tabela Pó-3. Para a(s) iinha(s) 
assinaladã($) í desenhe o mecanismo em escala e encontre as velocidade nas juntas pinadas 
vleflea velocidade de escorregamento na junta deslizante usando o método gráfico. 



FIGURA Pó-2 

Configuração e terminologia para os problemas 6-6 e 6-7. 
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TABE LA Pó-2 

Dados para os problemas 6-6 e 6-7 



Linha 

Elo 2 

Elo 3 

Deslocamento 

°2 

UJ2 

a 

35,56 

101,6 

25,4 

45 

10 

b 

50,8 

1524 

-76,2 

60 

-12 

c 

76,2 

203,2 

50,8 

-30 

-15 

d 

68,9 

254,0 

25,4 

120 

24 

e 

127,0 

508,0 

-127,0 

225 

-50 

f 

76,2 

330,2 

0,0 

100 

-45 

9 

177,8 

635,0 

254,0 

330 

100 


* ** 6-9 Repita o Problema 6-8 usando o método analítico. Desenhe o mecanismo em escala e 
nomde-o antes de resolver as equações. 

* 6“ 10 À configuração ge3ral c a terminologia dc um mecanismo de cinco barras engrenado são 

mostradas na Figura P6-4. O tamanho dos elos (mm), relação de transmissão ( X)> ângulo de 
fase (<ji) e (graus) e (rad/s) são definidos na Tabela Pó-4. Para a(s) linhafs) indkada(s), 
desenhe o mecanismo em escala e ache to 3 e a 4 usando o método gráfico. 



FIGURA Pó-3 

Configuraçõo e terminologia para os problemas 6-8 e 6-9. 


TABELA Pó-3 Dados para os problemas 6-8 e 6-9 


Linha 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 4 

Y 

02 

íüg 


a 

1524 

50,8 

101,6 

90 

30 

10 

* Respostas no Apêndice F. 

b 

177,8 

228,6 

76,2 

75 

85 

-15 

C 

76,2 

254,0 

1524 

45 

45 

24 

** Esses problemas foram 

d 

203,2 

127,0 

76,2 

60 

25 

-50 

elaborados para serem 
resolvidos usando os 

e 

203,2 

101,6 

50,8 

30 

75 

-45 

softwares de resolução 

f 

127,0 

203,2 

203,2 

90 

150 

100 

Mathcad, Maílab ou 
TKSolvet. 
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* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
Mathcad t Mtíüab ou 
TKSoIver, 



FIGURA Pó-4 

Configuração e terminologia para problemas 640 até 6*11. 


= + ü 

n 


- e. 


Relação de transmissão X 
Ângidofase 


«5 

- X 


* ** ó-ll 


642 

6-13 

6-14 


Repita o Problema 640 usando um método analítico. Desenhe o mecanismo em escala c 
nomcic-o antes dc escrever a equação. 

Encontre todos os centros de rotação dos mecanismos mostrados na Figura P6-5. 

Encontre todos os centros de rotação dos mecanismos mostrados na Figura P6-6. 

Encontre todos os centros dc rotação dos mecanismos mostrados na Figura Pó-7. 


TABELA P6-4 

Dados para os problemas 640 e ó- 

11 




Unha 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 3 

Elo 4 

Elo 5 

X 

0 

0 2 

0)2 

a 

152,4 

25,4 

177,8 

228,6 

101,6 

2,0 

30 

60 

10 

h 

152,4 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

-2,5 

60 

30 

-12 

c 

7ó r 2 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

-0,5 

0 

45 

-15 

d 

101,6 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

-1,0 

120 

75 

24 

e 

127,0 

228,6 

279,4 

203,2 

203,2 

3,2 

-50 

-39 

-50 

f 

2540 

50,8 

177,8 

127,0 

7ó,2 

1,5 

30 

120 

-45 

Q 

381,0 

177,8 

228,0 

279,4 

101,6 

2,5 

-90 

75 

100 

h 

304,8 

203,2 

177,8 

228,6 

101,6 

-2,5 

60 

55 

-Ó5 

i 

2246 

177,8 

203,2 

228,6 

101,6 

-4,0 

120 

100 

25 
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6-15 Encontre todos os centros de rotação dos mecanismos mostrados na Figura P6-8. 

*6-16 O mecanismo na Figura P6-5a tem üyl = 20,3, AB s 49, AC = 33,8, e deslocamento * 9,7 
mm. O ângulo da manivela na posição mostrada é 34,3° c o ângulo BAC= 38,6°. Encontre 
V* V 5 , c V c para a posição mostrada para co 2 = 15 rad/s na direção mostrada. 

a. Usando o método gráfico de diferença de velocidade, 

b. Usando o método gráfico do centro de rotação. 

** c. Usando um método analítico. 

6-17 O mecanismo na Figura P6-5c tem I 12 A = 19,1, AB = 38,1, e AC = 30,5 mm. O ângulo 

equivalente da manivela na posição mostrada é 77° e o ângulo BAC = 30 a . Encontre co 4 , 
V fJ V £ e V c para a posição mostrada para ta 2 = 15 rad/s na direção mostrada. 





Ca) 



Assuma contata dc rolamento 


(b) 



Assuma contato dc rolamento 





Assuma contato dc rolamento 





Assuma contato por deslizamento e rolamento 

w 

FIGURA Pó-5 


CO 



Problemas á-12 e á-1 ó até 6-20, Problemas de velocidade analítica e centro de rotação. 


* Respostas no Apêndice F. 
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a. Usando o método gráfico dc diferença de velocidade. 

b. Usando o método gráfico do centro de rotação. 

** c. Usando um método analítico. (Sugestão: crie um mecanismo equivalente para a posição 
mostrada e analíse-o como de quatro barras com junta pinada.) 

6-18 O mecanismo na Figura Pó-5f tem ÁB = 45,7 c AC = 36,6 mm. O ângulo dc ÁB na posição 
mostrada é 128° e o ângulo BÁC = 49°. O bloco deslizante em B está em um ângulo de 
59°. Encontre úü 3f V^,V fl e V c para a posição mostrada para = 254 mm/s na direção 

mostrada. 

a. Usando o método gráfico dc diferença dc velocidade. 

b. Usando o método gráfico do centro de rotação. 

** c. Usando um método analítico. 

6-19 O carne seguidor na Figura P6-5d tem O^A = 21,7 mm. Encontre V^, V fraHJ e para a 
posição mostrada para lò 2 = 20 rad/s na direção mostrada. 

6-20 O camc seguidor na Figura P6-5c tem O^A = 24,9 mm c O^A = 34,1 mm. Encontre tu 3 , 

^iram e ^desi P ara a posição mostrada para &) 2 = 10 rad/s na direção mostrada. 

6-21 O mecanismo na Figura 6 - 6 b temLj — 61,9, L 2 = 15, Z 3 =45,8, £4 = 18,1, = 23,1 mm. 

0 2 é 68,3° no sistema de coordenada xy f que está a -23,3° no sistema coordenada AY. O 
componente X de 0 2 C é 59,2 mm. Para a posição mostrada, encontre a relação de velocidade 
V,5. 6 /V í2 J c 0 rendimento mecânico da ligação 2 à ligação 6 . 

a. Usando 0 método gráfico de diferença de velocidade. 

b. Usando o método gráfico do centro de rotação. 

6-22 Repita o Problema 6-21 para o mecanismo da Figura 6 -ód, que tem as seguintes dimensões: 
L 2 - 15, = 40,9, L 5 = 44,7 mm. @ 2 é 24,2° no sistema de coordenada AT. 



** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
dc equações Maíhcad, 
Matlab ou TKSolver. 



FIGURA Pó-ó 

Problemas 643, 6-21 e 6-22. 
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**6-23 Construa e desenhe os ccntroidcs fixos e móveis das ligações 1 c 3 para o mecanismo na 
Figura P6-7a. 

6-24 O mecanismo na Figura P6-8a tem o elo 1 a -25° c O.yi a 37° no sistema de eoordenada 
global AY. Encontre m 4l c V B no sistema de coordenada global para a posição mostrada 
se rad/s SH. Use o mótodo gráfico de diferença de velocidade. 

6-25 O mecanismo na Figura P6-8a tem o elo 1 a -25° c O^A a 37° no sistema de coordenada 
global AY. Encontre to 4 , e \ B no sistema de coordenada global para a posição mostrada 
se <ü 2 ^15 rad/s SH. Use o mótodo gráfico do centro de rotação. 

** 6-26 O mecanis mo na Figura Pâ-Sa tem 0 2 = 62° no sistema de coordenada local x'y\ O ângulo 
entre o eixo X e x 6 25°. Encontre (ü 4 , e V £ no sistema de coordenada global para a 

posição mostrada se cú 2 = 15 rad/s SH. Use um mótodo analítico. 


** Esses problemas 
foram elaborados para 
serem resolvidos usando 
os softwares de resolução 
de equações Mathead t 
Matlab ou TKSolven 


(O) 


(£>) 


(C) 


(d) 


(e> 


(O 


íi Q ) 


(fi) 


(0 


FIGURA Pí-7 

Problemas ó-l 4 e á-23 De lí. T. Wnkle, Pfobfems tí Kinematies, Énglewood Cllffs: Prentlce-Hdl r 1954 . 
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(o) Mecanismo de quatro barras (b) Mecanismo de quatro barras Compressor radial 




(d) Transportador de viga 


L\ = 150 L 2 = 30 
150 L 4 = 30 


(e) Mecanismo de alavanca excêntrica 


(f) Mecanismo 

biela-manivela com 
deslocamento 


C 

O 2 O 4 “£3 = L$ = 160 
Og O 4 = Lfi = L-} = 120 
O 2 Á = O 2 C = 20 
O 4 B = O 4 D = 20 
O 4 E = O 4 G = 30 
0 a F=G s ü=3O 


L 2 *<63 
i 3 = 130 

deslocamento ® 52 



L { = 87 
L 2 -49 

£ 3 - 100 

£4 = 153 
L 5 = 100 
£ 6 = 153 


(g) Mecanismo de freio a tambor 



+— 4,5 típico 
( h ) Mecanismo simétrico 


Ll -45,8 
L 2 = 19,8 
£3 = 19,4 
£4 = 38,3 
Í5 = B f 3 
£7 = 13,3 
Í8 = 19,8 
Lq= 19,4 


dimensões em mm 


FIGURA Pó-8 

Problemas á-16 e ó-24 até ó-45 Adaptado de P. H, Hili & W, P, Rufe, Mechanisms: Anafysis and Design, 1960, com autorização. 
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** 6-27 Para o mecanismo na Figura Pó-8a, escreva um programa de computador* ou use um 

programa que resolva equações para encontrar c traçar íu 4 * c V B no sistema de coordenada 
local para a máxima variação de movimento que o mecanismo permita para <à 2 = 15 rad/s SH. 

6-28 O mecanismo na Figura P6-8b tem o elo 1 a -36° e o elo 2 a 57° no sistema de coordenada 
global AT. Encontre co 4 , e V 5 no sistema de coordenada global para a posição mostrada, 
se gj 2 = 20 rad/s SAH. Use o método gráfico de diferença de velocidade. 

6-29 O mecanismo na Figura P6-8b tem o cio 1 a -36° e o elo 2 a 57° no sistema de coordenada 
global AY. Encontre m 4 , c V 5 no sistema de coordenada global para a posição mostrada, 
sc ú >2 = 20 rad/s SAH- Use o método gráfico do centro de rotação. 

** 6-30 O mecanismo na Figura P6-8b tem o cio 1 a -36° c o elo 2 a 57 c no sistema dc coordenada 
global XY. Encontre tu 4 , e V 5 no sistema dc coordenada global para a posição mostrada, 
sc gj 2 = 20 rad/s SAH. Use um método analítico. 

** 6-31 O mecanismo na Figura P6-8b tem o do 1 a -36° no sistema de coordenada global XY. 
Escreva um programa de computador ou use um programa que resolva a equações para 
encontrar e traçar íü 4 , \ â e Y B no sistema de coordenada local para a máxima variação de 
movimento que o mecanismo permita se (ü 2 = 20 rad/s SAH, 

6-32 O mecanismo biela-manivela com deslocamento na Figura Fó-Sf tem o elo 2 a 51 0 no 

sistema dc coordenada global AT. Encontre V A c no sistema dc coordenada global para a 
posição mostrada sc a> 2 = 25 rad/s SH. Use o método gráfico dc diferença dc velocidade. 

6-33 O mecanismo bida-manivcla com deslocamento na Figura P6-8Í tem cio 2 a 51° no sistema 
de coordenada global AT. Encontre e Y B no sistema de coordenada global para a posição 

mostrada, se (ü 2 = 25 rad/s SH. Use o método gráfico do centro denotação. 

** 6-34 O mecanismo biela-manivela com deslocamento na Figura P6-8f tem o eto 2 a 5 I o no 

sistema de coordenada global AT. Encontre Y Â e V £ no sistema de coordenada global para a 
posição mostrada, se (ú 2 - 25 rad/s SH. Use um método analítico. 

** 6-35 Para o mecanismo biela-manivela com deslocamento na Figura P6-8f, escreva um programa 
dc computador ou use um programa que resolva equações para encontrar c traçar c Y B 
no sistema dc coordenada global para a posição mostrada, sc (ú 2 = 25 rad/s SH. 

6-36 O mecanismo na Figura P6-8d lem o do 2 a 58° no sistema dc coordenada global AT. 
Encontre V^, c Y caixa no sistema dc coordenada global para a posição mostrada, sc 
úíí 2 = 30 rad/s SH. Use o método gráfico de diferença de velocidade. 

** 6-37 O mecanismo na Figura P6-8d tem o do 2 a 58° no sistema de coordenada global AT. 

Encontre V r V^,e V OTJ . no sistema de coordenada global para a posição mostrada, se - 
30 rad/s SH. Use um método analítico. 


** 6-38 Para o mecanismo na Figura P6-Sd escreva um programa dc computador ou use um 
programa que resolva equações para encontrar c traçar \ A , Y B c V caííí! no sistema dc 
coordenada global para a máxima variação de movimento que o mecanismo permita sc 
cú 2 = 30 rad/s SH. 

6-39 O mecanismo na Figura P6-8g lem o eixo local xy a -119° c O^Á a 29° no sistema dc 
coordenada global AT. Encontre ü) 4 , e no sistema dc coordenada global para a 
posição mostrada, se = 15 rad/s SH. Use o método gráfico de diferença de velocidade. 

6-40 O mecanismo na Figura P6-8g lem o eixo local xy a -119® e O^A a 29° no sistema de 
coordenada global AT. Encontre co 4> V A e V B no sistema de coordenada global para a 
posição mostrada, se (ú 2 - 15 rad/s SH. Use o método gráfico do centro dc rotação. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usatidoos 
softwares de resolução 
de equações Mathcad t 
Matlab ou TKSoher. 
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P 



° 2 dimensões em mm 


FIGURA Pó-9 

Problema á-46. 


* Respostas no Apêndice R 

** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad , 
Matlab ou TKSolver. 


** 6-41 O mecanismo na Figura P 6 -Sg tem o eixo local xy a -119° c 0^4 a 29° no sistema de 
coordenada global XY. Encontre ta 4 , \ Á e no sistema de coordenada global para a 

posição mostrada se co 2 = 15 rad/s SH. Use um método analítico. 

**6-42 O mecanismo na Figura P 6 - 8 g tem o eixo local xy a -119° no sistema dc coordenada global 
XY. Escreva um programa dc computador, ou use um programa que resolva equações para 
encontrar c traçar e> 4 , e no sistema dc coordenada local para a máxima variação de 
movimento que o mecanismo permita se (a 2 — 15 rad/s SH. 

6-43 O compressor radial de trés cilindros na Figura P 6 - 8 c tem seus cilindros equidistantes a 
120°. Encontre as velocidades dos pistões V 6 , V ? V g com a manivela a -53° usando um 
método gráfico se ta 2 = 15 rad/s SH. 

** 6-44 O compressor radial dc três cilindros na Figura P 6 - 8 c tem seus cilindros equidistantes a 
120°. Encontre as velocidades dos pistões V 6 , V 7 V g com a manivela a -53° usando um 
método analatíco se = 15 rad/s SH. 

** 6^5 O compressor radial de 3 cilindros na Figura P 6 - 8 c tem seus cilindros equidistantes a 120°. 
Escreva um programa dc computador, ou use um programa que resolva equações para 
encontrar c traçar a velocidade dos pistões v„v 7 ,v 8 para uma revolução da manivela se 
= 15 rad/s SH. 

6-46 A Figura P6-9 mostra o mecanismo em uma posição. Encontre as velocidades instantâneas 
dos pontos A, B e P se o elo Oyí estiver rotacionando SH a 40 rad/s. 

* ** 6^47 a Figura P6-10 mostra um mecanismo e sua curva do acoplador. Escre va um programa de 

computador, ou use um programa que resolva equações, para encontrar c traçar a magnitude c 
direção da velocidade do acoplador no ponto P com incremento dc 2 o do ângulo da manivela 
para (a 2 — 100 rpm. Cheque seus resultados com o programa Fourbar (ver Apêndice A). 

* ** 6-48 A Figura P6-11 mostra um mecanismo que opera com uma manivela a 500 rpm. Escreva um 

programa de computador ou use um programa que resolva equações para encontrar e traçar a 
magnitude c direção da velocidade do ponto B com incremento dc 2 o no ângulo da manivela. 
Cheque seus resultados com o programa Fourbar. 

* ** 6-49 A Figura P6-12 mostra um mecanismo c sua curva do acoplador. Escreva um programa dc 

computador, ou use um programa que resolva equações, para encontrar e traçar a magnitude 
e direção da velocidade do acoplador no ponto P com incremento de 2 o do ângulo da 
manivela para g> 2 s 20 rpm na máxima Taíxa de movimento possível. Cheque seus resultados 
com o programa Fourbar, 



FIGURA Pó-10 

Problema 6-47. 
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** 6-50 A Figura Pó-13 mostra um mecanismo c sua curva do acoplador. Escreva um programa de 
computador, ou use um programa que resolva equações, para encontrar e traçar a magnitude 
e direção da velocidade do acoplador no ponto P com incremento de 2 o do ângulo da 
manivela para <jj 2 = S0 rpm na máxima faixa de movimento possível. Cheque seus resultados 
com o programa Fourbar (ver Apêndice A). 

* ** 6-51 Â Figura Pó-14 mostra um mecanismo c sua curva do acoplador. Escreva um programa de 
computador, ou use um programa que resolva equações, para encontrar c traçar a magnitude 
e direção da velocidade do acoplador, no pomo P com incremento de 2° do ângulo da 
manivela para (a 2 = 80 rpm na máxima faixa de movimento possível. Cheque seus resultados 
com o programa Fourbar. 

** 6-52 A Figura Pó-15 mostra uma serra alternativa motorizada, usada para cortar metal. O elo 5 
rotaciona até O 5 c seu peso força a lâmina contra a peça dc trabalho enquanto o mecanismo 
move a lâmina (elo 4) para frente e para trás, no elo 5, para realizar o corte. Esse é um 
mecanismo biela-manívela com deslocamento com dimensões mostradas na figura. Desenhe 
um diagrama equivalente ao mecanismo; então calcule c trace a velocidade da lâmina 
referente ao pedaço sendo cortado para uma revolução da manivela a 50 rpm. 


^entfcida 



FIGURA Pó-H 

Problema ó-40. 


** 6-53 A Figura Pó-ló mostra um transportador dotado dc um mecanismo li pcga e posiciona”, o 
qual pode ser analisado como dois mecanismos de quatro barras movidos por uma mesma 
manivela. Os tamanhos dos elos são apresentados na figura. O ângulo fase entre os dois 
pinos da manivela nos elos 4 e 5 é dado. Os produtos cilíndricos empurrados tem 60 mm 
dc diâmetro. O pomo de contato entre o dedo esquerdo vertical e o cilindro mais à esquerda 
na posição mostrada c 58 mm a 80° versus a extremidade esquerda do paralelograma 
do acoplador (ponto D). Calcule c trace as velocidades absolutas dos pontos E c P e a 
velocidade relativa entre os pontos E e P para uma volta da engrenagem 2. 


** 6-54 A Figura Pó-17 mostra um mecanismo de um descarregador de rolo de papel acionado por um 
cilindro pneumático. Na posição mostrada, Á0 2 = 1,1 m a 178° c OçA c 0,3 m a 226°. 0 2 0 4 = 
0,93 m a ló3°. Os elos V estão rigidamente presos cm OfA. O cilindro pneumático c retraído 
a uma velocidade constante dc 0.2 m/s. Desenhe um diagrama cinemático do mecanismo, 
escreva as equações necessárias, calcule e trace a velocidade angular do rolo dc papel e a 
velocidade linear de seu centro, com uma rotação através de 90° S AH da posição mostrada. 


** 6-55 A Figura P6-18 mostra o mecanismo de um compactador de pó. 
a. Calcule sua vantagem mecânica para a posição mostrada. 


FIGURA Pó-12 

Problema ó-49, 



* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad> 
Matlab ou TKSoher 
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FIGURA PÒ-13 


Problema 6-50. 


b. Calcule c trace seu mecanismo avançado cm função do ângulo do elo AC com cie 
rotacionando de 15 a 60°. 

**6-56 A Figura P6-19 mostra o mecanismo de um transportador. Calcule e trace a velocidade V sai(ia 
para uma volta da manivela 2 de entrada rotacionando a 100 rpm, 

** 6“57 Á Figura P6-20 mostra um alicate dc pressão. 

a. Calcule sua vantagem mecânica para a posição mostrada. 

b. Calcule e trace sua vantagem mecânica cm função do ângulo do elo AB com ele 
rotacionando de 60 a 45°. 

** 6-58 À Figura Pó-21 mostra um alicate de pressão. Calcule sua vantagem mecânica para a posição 
mostrada. Faça o diagrama cm escala para qualquer dimensão necessária. 

**6-59 A Figura P6-22 mostra um grampo dc fixação dc quatro barras usado para segurar uma peça 
de trabalho no lugar travando-a cm D . Oyi = 70, 0 2 C = 138, AB = 35, 0 4 B = 34, 0 4 D = 82 e 
0 2 0 4 = 48 mm. Na posição mostrada, o elo 2 está a 104°, O mecanismo alterna quando o elo 2 
alcança 9 CF. 

a. Calcule seu mecanismo avançado para a posição mostrada. 

b. Calcule c trace seu mecanismo avançado cm função do ângulo do elo AB com o elo 2 
rotacionando dc 120 a 90°. 

** 6-60 A Figura P6-23 mostra uma retííicadora plana. A peça de trabalho é oscilada embaixo do 

rebolo de 90 mm de diâmetro pelo mecanismo bíela-manivda que tem 22 mm de manivela, 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
dc equações Maíhcad, 
Matlab ou TKSolver. 



FIGURA PÓ-14 

Problema 6-51. 
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FIGURA Pó-15 

Problema 6-52 Serra alternativa motorizada. Adaptado ds P. H, Hill & W. P. Rute. Mechctnisms: Anaiysis 
and Design, I9ó0, com autorização. 


uma biela dc 157 mm, c um deslocamento de 40 mm. A manivela gira a 120 rpm, c o rebolo 
abrasivo a 3450 rpm. Calcule c trace a velocidade do ponto dc contato dc rebolo abrasivo cm 
relação k peça trabalhada com uma revolução da manivela. 


6-51 A Figura P6-24 mostra um mecanismo de biela-manivela invertido. O elo 2 tem 63,5 mm de 
comprimento. A distância O^Á é 104,1 mm e 0 2 0 4 é 99,1 mm. Encontre @ 2 , « 3 , gj 4 , 

V tram e VdW para as posições mostradas com V A2 = 508 mm/s na direção mostrada. 

* ** 6-62 A Figura Pó-25 mostra um mecanismo com cio dc arrasto. Escreva as equações necessárias c 
resolva-as para calcular a velocidade angular do elo 4 para g > 2 = 1 rad/s. Comente possíveis 
usos para esse mecanismo. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usaudo os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad t 
Matlab ou TKSolver. 


o 



Problema 6-53 Transportador com mecanismo tipo “pega e posiciona". Adapto do de P. H. Hlll & 
W. P. Rufe, Mechanisms: Anaiysis and Design 1960, com autorização. 
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FIGURA PÓ-17 

Problema 6-54. 



FIGURA P6-18 

Problema á-55 de P, H, Hill & W. P. Rule. Mechanisms: AnaSysis and Design com autorização. 
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Problema &S6 Mecanismo de transporte com oito borras de linha reta. 


** 6-63 A Figura P6-25 mostra um mecanismo de elo de arrasto com suas dimensões. Escreva as 
equações necessárias e resolva para, então, calcular c traçar o ccntroidc dos centros de 
rotação I 2 ^ 

6-64 A Figura P6-26 mostra um mecanismo com suas dimensões. Use um método gráfico para 
calcular as velocidades dos pomos A, íeCe a velocidade de deslizamento para a posição 
mostrada. ® 2 = 20 rad/s. 

* 6-65 A Figura P6-27 mostra um camc seguidor. Distância O^í = 48,0 c O^B = 41,8 mm. Encontre 
as velocidades no ponto A c B, a ve Lo cidade de transmissão, a velocidade de deslizamento e 
UI 3 se ü)^ = 50 rad/s. Use um método gráfico. 

6-66 A Figura P6-28 mostra um mecanismo de retomo rápido com suas dimensões. Use 
um método gráfico para calcular as velocidades dos pomos A, B c C c a velocidade de 
deslizamento para a posição mostrada. úo 2 = 20 rad/s. 

** 6-67 A Figura P-29 mostra o mecanismo dc um pedal de bateria. OjÁ = 100 mm a 162° e 

rotacionando para 171° em^\ 0 2 0 4 = 56 mm, AS = 28 mm, AP= 124 mm e OJÍ = 64 mm. 
A distância de 0 4 para F eatmdú è 48 mm. Encontre e trace a vantagem mecânica e a relação 
de velocidade do mecanismo na sua faixa de movimento. Se a velocidade de entrada V cníFada 



Fffldü 


Fmãú 

AB = 20,3, BC = 31,2, CD = 39,4, AD = 61,0 

todas as medidas cm mm 


FIGURA Pó-20 

Problema ó-57, Um alicate de pressão. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad, 
Matlüb ou TKSoher 
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FIGURA Pó-21 

Problema 6-58. 



FIGURA PÓ-22 

Problema 6-59. 


* Respostas no Apêndice R 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Matkcad\ 
Maílab ou TKSülver. 


é constante com magnitude de 3 m/s, e F entmda é constante de 50 N, encontre a velocidade 
dc saída c a força dc saída na sua faixa dc movimento c da potência de entrada. 

6-68 A Figura 3-33 mostra um mecanismo biela-manivela dc seis barras. Encontre todos os 
centros de rotação na posição mostrada. 

** 6“É9 Calcule e trace todos os ceniroides dos centros de rotação l 24 do mecanismo na Figura 3-33 
para que um par de engrenagens não circulares possa ser feito para repor a díade motora 23. 

6-70 Calcule a velocidade dc desligamento na Figura 3-33 para a posição mostrada, se 0 2 * 110° 
cm relação ao eixo globalXassumindo u> 2 = 1 rad/s SH. 
a Usando um método gráfico. 

b. Usando o método do centro de rotação. 

c. Usando um método analítico. 

** 6-71 Escreva um programa de computador, ou use programas que resolvam equações como 
Mátkcád, Matíab ou TKSolver, para calcular c traçar a velocidade angular do cio 4 c a 
velocidade linear da biela 6 no mecanismo dc biela-manivela de ó barras da Figura 3-33 
como função do ângulo dc entrada do elo 2 por uma constante cú 2 = 1 rad/s SH. Trace V c 
tanto como função de 0 2 e separadamente como função da posição da biela, como mostrado 
na figura. Qual é a porcentagem de desvio da velocidade constante sobre 240° < 0 2 < 270° e 
sobre 19 O o <0 2 <315°? 

6-72 A Figura 3-34 mostra o mecanismo dc seis barras dc Stephenson. Encontre todos os seus 
centros dc rotação na posição mostrada: 

a. Na parte (a) da figura. 

b. Na parte (b) da figura. 

c. Na parte (c) da figura. 

6-73 Encontre a velocidade angular do elo 6 no mecanismo da Figura 3-34 parte (b) para a 
posição mostrada (0 6 = 90° em relação ao eixo x) assumindo cüj = 10 rad/s SH. 
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FIGURA Pó-23 

Probl ema ó-óO Retifica d ora plano. 


a. Usando um método gráfico. 

b. Usando o método do centro dc rotação. 
** c. Usando um método analílico. 



FIGURA Pó-24 

Problema ó-ál de P. H. Hill & W. P. Rulé, iWecfíanjisms: Anafis and Design 1960, com autorízaçõo . 
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Li = 17,3 
L 2 = 35,l 
L 3 -31 5 Ü 
L 4 = 4U 



FIGURA PÓ-25 

Problemas Ó-Ó2 e ó-63 de p. H. Hlll & W, p, Rule, Mechanisms: Anatysis and Design, I9óü, 


** 6-74 Escreva um programa dc computador, ou use programas que resolvam equações como 
Maíhcad, Matiah ou TKSolver, para calcular e traçar a velocidade angular do elo 6 no 
mecanismo de seis barras da Figura 3-34, como função de B 2 para uma constante co 2 = 1 
md/s SH. 



FIGURA Pó-26 

Problema 6-Ó4 de P, H. Hlll & W, P. Rule, Mechanisms: Anatysis and Design, iQòO, 
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FIGURA PÓ-27 

Problema ó-ó5 de P. H. Hill & W. P. Role. Mechanisms. AnaJysfc and Design 19óQ, 


6-75 A Figura 3-35 mostra o mecanismo de seis barras de Stcphcnson. Encontre todos os centros 
de rotação para a posição mostrada: 

a. Na parte (a) da figura. 

b. Na parte (6) da figura. 



Vx\\\\N\v\W 




B 


mm 



FIGURA Pó-2fl 


FIGURA Pó-29 


Problema ó-áó de P. H, H1IE & W. p, Ru!e. Mechanísms: Anatysis and Design iOóO, 


Problema ó-ó7. 
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6-76 Encontre a velocidade angular do elo 6 do mecanismo na Fígura 3-35 com fl 2 = 90 o * 
assumindo q 2 = 10 rad/s SÀH. 

a. Usando um método gráfico (use compasso c transferidor para desenhar o mecanismo 
com o elo 2 a 90°). 

b. Usando método do centro de rotação (use compasso e transferidor para desenhar o 
mecanismo com o elo 2 a 90°). 

c. Usando um método analítico. 

** ó“77 Escreva um programa de computador, ou use programas que resolvam equações como 
Mathcadt Matlab ou TKSolver , para calcular e traçar a velocidade angular do do 6 no 
mecanismo de seis barras da Figura 3-35 como função de 0 2 para uma constante í *>2 = 1 rad/s 
SAH. 

6-78 A Figura 3-36 mostra um mecanismo dc oito barras. Encontre todos os centros de rotação 
para a posição mostrada na parte (a) da figura. 

** 6-79 Escreva um programa de computador, ou use programas que resolvam equações como 
Mathcad , Matlab ou TKSolver , para calcular e traçar a velocidade angular do elo 8 no 
mecanismo da Figura 3-36 como função dc 6 ^ para uma constante @2 = 1 rad/s SAH. 

**6-80 Escreva um programa dc computador, ou use programas que resolvam equações como 

Mathcad, Matlab ou TKSolver, para calcular e traçar a magnitude c direção da velocidade do 
ponto P na Figura 3-37a como função de 0 2 . Calcule e trace também a velocidade do ponto 
P versus p onto A. 

** Ó-81 Escreva um programa dc computador, ou use programas que resolvam equações como 
Mathcad , Matlab ou TKSolver, para calcular a porcentagem dc eixo do desvio do círculo 
perfeito para o caminho do ponto P na Fígura 3-37a. 

** 6-82 Repita o Problema 6-80 para o mecanismo da Figura 3-37b. 

6-83 Encontre todos os centros de rotação para o mecanismo da Figura P6-30 na posição 
mostrada. 


** Note que esses 
problemas podem ser 
longos e, talvez, sejam 
mais apropriados para 
uma atividade dc projeto 
do que para resolver 
no passar da noite. Na 
maioria dos casos, a 
solução pode ser checada 
com os programa 
Fourqar, Slider, ou 
Sixbar (ver Apêndice À). 




FIGURA Pó-30 

Problema 6-83 a 6-85 Uma bomba de óleo de campo - dimensões em metros. 
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FIGURA Pé-31 

Problemas á-8á © á-87 Mecanismo da porta do bagageiro de mâo de um avião - dimensões 
em mm, 


6-84 Encontre as velocidades angulares dos elos 3 e 4 e as velocidades lineares do ponto A, B e 
P] no sistema de coordenada AT para o mecanismo da Figura P6-30, na posição mostrada. 
Assuma que 0 2 = 45° no sistema dc coordenadas XY e = 10 rad/s. As coordenadas do 
ponto Pj no do 4 são {2,913, 0,843) m cm relação ao sistema dc coordenadas xy. 

a. Usando um método gráfico. 

b. Usando o método do centro de rotação. 

c. Usando um método analítico. 


++ 6“85 Usando as informações do Problema 6-84, cscrcva um programa dc computador, ou use 
programas que resolvem equações como Mathcad^ Matlab ou TKSolver , para calcular c 
traçar a magnitude c a direção da velocidade absoluta do ponto Pj na Figura 6-30 cm função 
de e 2 , 

6-86 Encontre todos os centros de rotação do mecanismo na Figura P6-30 na posição mostrada. 
6-87 Encontre as velocidades angulares do elo 3 c 4, c a velocidade linear do ponto P no sistema 
dc coordenada AT para o mecanismo da Figura Pó-31 na posição mostrada. Assuma que G 2 
= - 94, 121° no sistema dc coordenada AT e w 2 = 1 rad/s. A posição do acoplador ponto P no 
elo 3 em relação ao ponto A é: p = 381 mm, = 0 o . 

a. Usando um método gráfico. 

b. Usando o método do centro dc rotação. 

** c. Usando um método analítico. 

6-88 A Figura P6-32 mostra um deslizador duplo dc quatro barras conhecido como compasso 
elíptico. Encontre todos seus centros de rotação para a posição mostrada. 

6-89 O Compasso Elíptico na Figura P-32 deve ser movimentado rodando-se o elo 3 em 
um circulo completo. Os pontos na linha AB descrevem elipses. Encontre e desenhe 
(manualmcntc ou com um computador) os ccntroidcs fixos c móveis do centro de rotação 
*13' (Sugestão: Estes são chamados círculos dc Cardan.) 

6-90 Atribua expressões analíticas para velocidades no ponto A c B na Figura P6-32 em função dc 
8 3 , u >3 e do comprimento AB do elo 3. Use a equação do vetor laço. 



FIGURA Pó-32 

Compasso elíptico. 
Problemas ó-88 a 
6-90. 


























Capítulo 


ANALISE DE ACELERAÇÕES 

Vamos de dobra espacial cinco , Sr. Sulu . 

Capitão Kirk 


7.0 INTRODUÇÃO 

Uma vez que a análise de velocidade tenha sido feita, o próximo passo é determinar a ace¬ 
leração de todos os elos e pontos de interesse do mecanismo ou máquina. Precisamos conhecer 
as acelerações para calcular as forças dinâmicas a partir de F = ma. As forças dinâmicas con¬ 
tribuem para as tensões atuantes nos elos e nos outros componentes. Existem muitos métodos 
e abordagens para a determinação da aceleração em mecanismos. Examinaremos aqui apenas 
alguns desses métodos. Inicialmente, iremos desenvolver um método grafico manual, que é 
geralmente útil para a verificação da solução mais completa e analiticamente exata. Então, 
deduziremos a solução analítica para a aceleração em mecanismos biela-manivela de quatro 
barras invertidos como exemplos da solução da equação geral de malha fechada (para proble¬ 
mas de análise de aceleração). 


7.1 DEFINIÇÃO DE ACELERAÇÃO 


A aceleração é definida como a taxa de variação (derivada em função do tempo) da 
velocidade. Velocidade (V, <n) é uma grandeza vetorial, assim como a aceleração, a qual pode 
ser angular ou linear. A aceleração angular será denotada como aea aceleração linear, 
como À. 


a 




(7.1) 


A Figura 7-1 mostra o elo PA em rotação pura, pivotado no ponto À y que se encontra no 
plano xy. Estamos interessados na aceleração do ponto P , quando o elo é sujeitado a uma 
velocidade angular to e a uma aceleração angular o, que não precisam ter o mesmo sentido. 
A posição do elo é definida pelo vetor de posição R, e a velocidado do ponto P é V*. Esses 
vetores foram definidos nas equações 6.2 e 6.3 e são repetidas aqui por conveniência. (Ver 
também Figura 6-1.) 


£0 
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► X 


FIGURA 7-1 

Aceleração em um elo em rotação pura com (SAH) positivo e (SH) u> 2 negativo, 


R HA-/** 


( 6 . 2 ) 


f/RlM , Í9 dfà . PQ 


C6-3) 


Em que p è o comprimento escalar do vetor R^. Podemos diferenciar facilmente a Equa¬ 
ção 6.3 de modo a obter a expressão paia a aceleração no ponto P: 

dN PÁ _ d^uje'*) 

PÁ ãt ât 

Ara = jp{e** ^ (7.2) 

A PÁ - pOLje^ - pia 2 e j6 
A pA = Ap A + A pá 

Note que há duas funções do tempo na Equação 6.3, 0 e <£>. Desse modo, há dois termos 
na expressão para a aceleração, a componente tangencial da aceleração A l PA envolvendo 
a, e a componente normal (ou centrípeta) A fí PÃ envolvendo ü> 2 . Como resultado da diferen¬ 
ciação, a componente tangencial é multiplicada pelo operador complexo (constante) j. Isso 
causa uma rotação de 90°, em relação ao vetor original, nesse vetor aceleração. (Ver tam¬ 
bém Figura 4-8b.) Essa rotação de 90° é normalmente positiva, ou horária (SAH). Contudo, 
a componente tangencial é também multiplicada por a, que pode ser positivo ou negativo. 
Como resultado, a componente tangencial da aceleração será rotacionada em 90° do ân¬ 
gulo 0 do vetor de posição em uma direção indicada pelo sinal de a. Isso é apenas uma 
confirmação matemática do que você já sabia: a aceleração tangencial está sempre em uma 
direção perpendicular ao raio de rotação e t portanto, tangente ò direção do movimento , 
como mostra a Figura 7-l.A componente da aceleração normal, ou centrípeta, é multipli¬ 
cada por j 2 , ou —1. Isso direciona a componente centrípeta em 180°para o ângulo 0 em 
relação àposição do vetor original , isto é, rumo ao centro (centrípeta significa em direção 
ao centro). A aceleração total no ponto P, é o vetor soma da componente tangencial Ap^ 
e normal Aj^, como mostrado na Figura 7-1 e na Equação 7.2. 
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Substituindo a identidade de Euler (Equação 4.4a) na Equação 7.2, temos as componentes 
reais e imaginárias (ou x ey) do vetor aceleração. 

A PA - pa (-sen G + j conG) - pio 2 (cosG + /sen G) (7.3) 

A aceleração A pÂ na Figura 7-1 pode ser referida como a aceleração absoluta, pois é atri¬ 
buída a A, que é a origem do eixo de coordenadas global nesse sistema. Como tal, poderiamos 
tê-la referido como Ap, com a ausência do segundo subscrito implicando uma referência ao 
sistema global de coordenadas. 

A Figura 7-2a mostra um sistema diferente e ligeiramente mais complicado, em que o pivô 
A não é mais estacionário. Ele possui uma aceleração linear conhecida como parte do elo em 
translação 3. Se a for constante, a aceleração no ponto P em relação a A será a mesma de antes, 
porém não poderá mais ser considerada uma aceleração absoluta. Ela será então uma dife¬ 
rença de aceleração e deve carregar o segundo subscrito como em A^. A aceleração absoluta Ap 
precisa agora ser encontrada a partir da diferença de aceleração, cuja solução gráfica é mostrada 
na Figura 7-2b: 


Aja ™ A a +A rA 

(aJ» + A^J" (aJi + A a | + |a^ a + A£ a J 


(7.4) 


Note a similaridade da Equação 7.4 com a equação da diferença de velocidade (Equação 
6.5). Note também que a solução para Àp na Equação 7.4 pode ser encontrada pela adição do 
vetor resultante A^ ou das suas componentes tangencial e normal, e Aj^, ao vetor A^ na 
Figura 7~2b. O vetor A^ possui uma componente normal nula neste exemplo porque o elo 3 
está em translação pura. 



a a 



A a 


W 


FIGURA 7-2 

Diferença de aceleração em um sistema com (SAH) positivo e (SH) <a 2 negativo, 
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(o) 


(à) 


FIGURA 7-3 

Aceleração relativa. 


m 


A Figura 7-3 mostra dois corpos independentes Pe Â, que poderiam ser dois automóveis 
se movendo em um mesmo plano. O carro 1 está virando e acelerando em direção ao trajeto 
do carro 2, que está desacelerando de forma a evitar uma batida. Se suas acelerações indepen¬ 
dentes, e A p f são conhecidas, a aceleração relativa, A PÁt pode ser encontrada a partir da 
Equação 7.4 algebricameníe arranjada como: 

Am"A,-A a (7.5) 

A solução gráfica dessa equação é mostrada na Figura 7-3b. 

Como fizemos na análise de velocidade, damos a esses dois casos nomes diferentes, ape¬ 
sar do fato de que as mesmas equações se aplicam. Repetindo a definição da Seção 6.1, modi¬ 
ficando-as para que se refiram à aceleração: 

Caso 1: Dois pontos em um mesmo corpo -> diferença de aceleração 

Caso 2: Dois pontos em corpos diferentes => aceleração relativa 

7.2 ANÁLISE GRÁFICA DE ACELERAÇÕES 

Os comentários realizados em relação à análise gráfica de velocidades na Seção 6.2 tam¬ 
bém aplicam-se á análise gráfica de acelerações. Historicamente, os métodos gráficos eram o 
único modo prático de se resolver problemas de análise de velocidade. Com certa prática e 
ferramentas apropriadas, como tecnígrafos, instrumentos de desenho ou um pacote de CÁD, 
qualquer um podia determinar, em um tempo consideravelmente curto, a aceleração em pontos 
particulares de um mecanismo para qualquer posição de entrada por meio de diagramas de 
vetores desenhados. Contudo, caso se desejasse encontrar a aceleração para vários pontos do 
mecanismo, cada nova posição requer que um novo conjunto de vetores seja completamente 
desenhado. Muito pouco do trabalho realizado para determinação da aceleração na posição i 
pode ser utilizado para a posição 2 etc. Esse é um processo ainda mais tedioso do que aquele 
feito para a análise de velocidades porque, nesse caso, há mais componentes para desenhar. 
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Todavia, esse método tem ainda mais do que um valor histórico, visto que ele pode ser 
utilizado como uma verificação rápida das soluções obtidas por meio de um programa de 
computador. Tal verificação precisa ser feita apenas para algumas posições, a fim de provar a 
validade do programa. 



Note que as Equações escalares 7.6 definem apenas as magnitudes (A* e A n ) das com¬ 
ponentes da aceleração de qualquer ponto em rotação. Em uma análise gráfica do Caso 1, as 
direções dos vetores referentes às componentes centrípeta e tangencial da diferença de ace¬ 
leração precisam ser entendidas na Equação 7.2 como perpendiculares e coincidentes ao raio 
de rotação, respectivamente. Desse modo, se o centro de rotação é conhecido ou assumido, as 
direções dos componentes da diferença de aceleração decorrentes dessa rotação são conheci¬ 
das e seus sentidos são consistentes â velocidade angular cú e à aceleração angular a do corpo. 

A Figura 7-4 mostra um mecanismo de quatro barras em uma posição particular. Que¬ 
remos determinar a aceleração angular dos elos 3 e 4 (ct-j e ce 4 ) e a aceleração linear dos 
pontos A> B e C (A Aí A s e A c ). O ponto C representa qualquer ponto de interesse, como 
um ponto do acoplador. O método de solução é válido para qualquer ponto em qualquer 
elo. Para resolver esse problema, precisamos conhecer o comprimento de todos os elos, 
a posição angular de todos os elos , a velocidade angular de todos os elos e a aceleração 
instantânea de entrada de qualquer elo acionado ou ponto motriz. Assumindo que proje¬ 
tamos esse mecanismo, poderemos então conhecer o comprimento dos elos. Precisamos, 
inicialmente, fazer uma análise completa da posição e da velocidade para encontrar os 
ângulos dos elos 0 2 e 0 4 e as velocidades angulares e íü 4 dada a posição inicial do elo 
0 2 , a velocidade angular inicial e & aceleração inicial a 2 - Isso pode ser feito a partir de 
qualquer um dos métodos dos capítulos 4 e 6. De modo geral, precisamos resolver esses 
problemas em estágios: determinar primeiro a posição dos elos, depois as velocidades e por 
último as acelerações. Para o exemplo a seguir, iremos admitir que uma análise completa da 
posição e da velocidade já tenham sido feitas e que o elo de entrada é o elo 2 com 0 2 , n> 2 e 
a 2 conhecidos para essa posição “congelada” do mecanismo em movimento. 

EXEMPLO 7-1 

Análise gráfica da aceíeraçào para uma posição em um mecanismo de quatro barras. 

Problema: Dados 0 2 » (üj. ^ ^ c a 2 > cnc0I1!rc a 4 , A^, A p por mciodos gráficos. 

Solução: (Ver Figura 7-4.) 

1 Comece no final do elo do qual você tem mais informação. Calcule a magnitude das 
componentes centrípetas e tangencial da aceleração no ponto A utilizando as Equações 
escalares 7.G. 


(«) 


4i-(*%)»!; 


A‘ a -{A0 2 )a 2 
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(a) Construção dos vetores 


í/ 



(b) Polígono dos vetores (escala 2:1) 


FIGURA 7-4 



Solução gráfica para aceleração em um mecanismo com junta pinada (SH) a 2 negativo e (SAH) positivo. 


2 No diagrama do mecanismo. Figura 7-4a, desenhe os vetores das componentes da acele¬ 
ração A" e Aj com seus comprimentos iguais às suas magnitudes em uma escala conve¬ 
niente. Posicione suas bases no ponto A com suas direções junto e perpendiculares ao raio 
A0 2 j respectivamente. O sentido de Aj é definido por a 2 (de acordo com a regra da mão 
direita), e o sentido de Àjj é o oposto ao sentido do vetor de posição R A como mostrado na 
Figura 7-4a. 

3 Mova para o próximo ponto do qual você tem alguma informação, como B no elo 4. Note 
que as direções das componentes tangencial e normal da aceleração do ponto B são previ¬ 
síveis, visto que esse elo está em rotação pura em tomo do ponto O 4 . Desenhe a linha de 
construção pp através do ponto B f peipendicularmente a B0 4 , para representar a direção 
de A# como mostrado na Figura 7-4a. 
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4 Escreva a Equação do vetor diferença de acelerações 7-4 para o ponto B versus o 
ponto A. 


- A a + X ba 

Substitua as componentes normal e tangencial para cada termo: 


W 



(c) 


Iremos utilizar o ponto A como a referência para encontrar porque A encontra-se no 
mesmo elo que B e, além disso, já determinamos AjJ e Aj. Qualquer equação vetorial bi¬ 
dimensional pode ser resolvida para duas incógnitas. Cada termo possui dois parâmetros, 
a saber: magnitude e sentido. Há, então, potencialmente, doze incógnitas nessa equação, 
duas para cada termo. Precisamos conhecer dez delas para resolvê-la. Conhecemos ambas 
as magnitudes e as direções de Ajj e Aj e de AJ e Aj que se encontram junto à linha pp 
e ã linha BO A , respectivamente. Podemos também calcular a magnitude de AJ a partir da 
Equação 7.6 uma vez que conhecemos cd 4 . Isso nos dá um total de sete valores conheci¬ 
dos. Precisamos conhecer mais três parâmetros para resolver a equação. 

5 O termo A Ba representa a diferença de aceleração do ponto B em relação ao A. Ela possui 
dois componentes. A componente normal A*^ é direcionada junto à linha BA , porque es¬ 
tamos utilizando o ponto A como o centro de rotação de referência para o vetor livre e 
sua magnitude pode ser calculada por meio da Equação 7.6. A direção de A t BA deve então 
ser perpendicular à linha BA. Desenhe a linha de construção pp através do ponto B e perpen¬ 
dicular a BA para representar a direção de A como mostra a Figura 7-4a. A magnitude 
e direção calculadas do componente e a direção conhecida de A t M nos fornecem os 
três parâmetros adicionais necessários. 

6 Agora a equação vetorial pode ser resolvida graficamente por meio do desenho de um 
diagrama vetorial, como mostra a Figura 7-4b. Instrumentos de desenho ou pacotes CÀD 
são necessários nessa etapa. A estratégia é desenhar primeiro todos os vetores dos quais 
conhecemos a magnitude e a direção, tendo o cuidado de arranjar seus sentidos de acordo 
com a Equação 7.4. 

Primeiro, desenhe os vetores aceleração AJ e Aj raiz com seta, respeitando uma escala e man¬ 
tendo suas direções. (Eles estão desenhados com o dobro do tamanho na figura.) Note que a 
soma desses dois componentes é o vetor A a . A equação da etapa 4 nos diz para adicionarmos 
A Bã à A^. Como conhecemos AJ^, podemos desenhar esse componente no final de A^. Conhe¬ 
cemos também AJ, porém, como esse componente se encontra no lado esquerdo da Equação 
7.4, devemos subtiaí-lo. Desenhe o negativo (o sentido oposto) de AJ no final de AJ^. 

Isso finaliza a determinação dos componentes com magnitude e direção conhecidas. Nossas 
incógnitas remanescentes são as direções de A * 3 e A Í BA que se encontram ao longo das 
linhas pp e qq f respecíivamente. Desenhe uma linha paralela à linha pp através da ponta do 
vetor que representa menos A n B . A resultante, ou lado esquerdo da equação, precisa fechar o 
diagrama vetorial a partir da base (raiz) do primeiro vetor desenhado (A^) até a ponta (seta) 
do último, portanto, desenhe uma linha paralela a pp através da base de A^. A intersecção 
dessas linhas, paralelas a pp e a qq, definem os comprimentos de A f B e A l BA . O sentido 
desses vetores são determinados a partir da referência indicada na Equação 7.4.0 vetor A B 
é a resultante, portanto, sua componente A precisa ir da base do primeiro vetor à ponta do 
último. Os vetores resultantes são mostrados na Figura 7-4b e d. 

7 A aceleração angular dos elos 3 e 4 podem ser calculadas a partir da Equação 7.6: 




(d) 
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Note que o teimo da diferença de aceleração A 3A representa a componente rotacional da 
aceleração do elo 3 devido a a 3 . A aceleração rotacional a de qualquer corpo é um “vetor 
livre’*, que não possui nenhum ponto particular de aplicação no coipo. Ela existe em toda 
parte do corpo. 

8 Finalmente, podemos determinar A c utilizando novamente a Equação 7.4. Seleciona¬ 
mos qualquer ponto do elo 3, cuja velocidade absoluta é conhecida, como referência, por 
exemplo, o ponto A. 

Áç "A A + A Ca (e) 

Nesse caso, podemos calcular a magnitude de A£ a a partir da Equação 7.6, pois já deter¬ 
minamos a 3j 

4a-cü 3 (/} 

A magnitude do componente pode ser encontrada a partir da Equação 7.6, substituin¬ 

do tü 3 . 

Aca m «Ú3 (*') 

Uma vez que A^ e A^ são conhecidos, o diagrama vetorial pode ser imediatamente dese¬ 
nhado, como mostra a Figura 7-4c. O vetor A c é a resultante que fecha o diagrama vetorial. 
À Figura 7-4d mostra os vetores aceleração calculados no diagrama do mecanismo. 


O exemplo acima possui alguns princípios interessantes e relevantes que merecem aten¬ 
ção mais adiante. A Equação 7.4 é repetida aqui para discussão. 


Ap = A a + A pa 

( A p + A p ) - (aJi + AjiJ +(a + A j 


(7.4) 


Essa equação representa a aceleração absoluta de um ponto genérico P em relação à ori¬ 
gem do sistema global de coordenadas. O lado direito da equação define-o como a soma da 
aceleração absoluta de outro ponto de referência A do mesmo sistema de coordenadas, e da 
diferença de aceleração (ou aceleração relativa) entre o ponto Fe o ponto A. Esses termos são 
então decompostos em suas componentes normal (ou centrípeta) e tangencial, como mostra a 
Equação 7.2. 

Vamos rever o que foi feito no Exemplo 7-1, de modo a resumir a estratégia geral de so¬ 
lução dessa classe de problema. Começamos no elo de entrada do mecanismo, em que a ace¬ 
leração angular motora a 2 foi definida. Procuramos primeiro um ponto (A), cujo movimento 
era de rotação pura. Então, determinamos a aceleração absoluta desse ponto (A^) separando-a 
em suas componentes, tangencial e normal, a partir das equações 7.4 e 7.6. (Passos 1 c 2) 

Utilizamos o ponto (A), há pouco resolvido, como um ponto de referência para definição 
da componente de translação na Equação 7.4, escrita para um novo ponto (3). Note que pre¬ 
cisamos escolher um segundo ponto (F), que estivesse no mesmo corpo rígido que o ponto 
de referência (A), já encontrado e sobre o qual poderiamos prever algum aspecto das novas 
componentes de aceleração para os novos pontos Nesse exemplo, conhecíamos a di¬ 
reção de A apesar de não saber sua magnitude. Poderíamos também calcular a direção e 
a magnitude da componente eentrípetal, A$, uma vez que conhecíamos ü >4 e o comprimento 
do elo. De modo geral, essa situação será obtida para qualquer ponto que é articulado à terra 
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pertença a um elo preso ao elemento terra (como o elo 4). Nesse exemplo, não poderíamos 
resolver para o ponto C enquanto não resolvêssemos para B, porque o ponto C está preso 
a um elo flutuante, para o qua! ainda não conhecemos a direção da aceleração angular ou 
absoluta. (Passos 3 e 4} 

Para resolvera equação para o segundo ponto (. B ), precisaríamos também reconhecer que a 
componente diferença da aceleração tangencial é sempre direcionada perpendicularmente 
à linha que conecta os dois pontos dos elos relacionados (B e A, nesse exemplo). Adicional¬ 
mente, você sempre saberá a magnitude e direção dos componentes da aceleração centrípeta 
na Equação 7.4 se ela representar diferença de aceleração (Caso 1). Se os dois pontos estão 
no mesmo corpo rígido, então a diferença das componentes da aceleração centrípeta têm 
magnitude de r(ú 2 e è sempre direcionada junto à linha que conecta os dois pontos, apontada 
em direção ao ponto de referência definido como centro (ver Figura 7-2). Essas observações 
serão verdadeiras independentemente dos dois pontos selecionados. Porém, note que isso não 
ê verdadeiro no CASO 2, como mostra a Figura 7-3a, onde a componente normal da aceleração 
do cairo 2 não é direcionada ao longo da linha que conecta os pontos A e P. (Passos 5 e 6) 

Tendo encontrado a aceleração absoluta do ponto B ( A s ) poderiamos resolver para a 
aceleração angular do elo 4 utilizando a componente tangencial de na equação (d). Pelo 
fato de os pontos A e B serem ambos do elo 3, poderíamos também determinar a aceleração do 
elo 3 utilizando a componente tangencial da diferença de aceleração entre os pontos B e A, 
na equação (d). Uma vez que a aceleração angular de todos os elos sejam conhecidas, podemos 
resolver para a aceleração linear em qualquer ponto (como o C) e em qualquer elo, utilizando 
a Equação 7.4. Para tanto, precisamos entender o conceito de aceleração angular como um 
vetor livre, o que significa que ele existe em qualquer lugar do elo, em qualquer instante dado. 
Ele não possui nenhum centro particular. Ele tem uma infinidade de possíveis centros. O elo 
simplesmente possui uma aceleração angular. É essa a propriedade que nos permite resolver a 
Equação 7.4 literalmente para qualquer ponto em um corpo rígido, realizando um movimento 
complexo em relação a qualquer outro ponto nesse coipo. (Passos 7 e 8) 

7.3 SOLUÇÕES ANALÍTICAS PARA A ANÁLISE DE ACELERAÇÕES 
O mecanismo de quatro barras com junta pinada 

A equação posição para o mecanismo de quatro banas com junta pinada foi obtida na Seção 
4.5. O mecanismo foi mostrado primeiro na Figura 4-7 e novamente na Figura 7-5a, onde mos¬ 
tramos também a aceleração angular de entrada aplicada no elo 2. Essa aceleração angular 
de entrada pode variar com o tempo. A equação vetorial de malha fechada foi definida nas 
Equações 4.5a e c, que são repetidas aqui para sua conveniência. 

R s + - R 4 -Ry - 0 (4.5a) 

Como feito anteriomente, substituímos pela notação vetorial complexa, denotando os 
comprimentos escalares como a, b, c, d mostrados na Figura 7-5. 

ae^ +be& -ce^-de^ =0 (4.5c) 

Na Seção 6.7, diferenciamos a Equação 4.5c em relação ao tempo para obter a velocidade, 
a qual é repetida aqui. 
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FIGURA 7-5 

Vetores de posição em malha fechada para um mecanismo de quatro barras e seus vetores aceteraçào. 


jai i) 2 e ^ a + »0 (6.14c) 

Iremos agora diferenciar a Equação 6.14c em relação ao tempo, cie modo a obter uma ex¬ 
pressão para a aceleração no mecanismo. Cada termo da Equação 6.14c contém duas funções 
do tempo, Ô e to. Utilizando a regia da cadeia nesse exemplo, teremos dois termos na expressão 
da aceleração para cada teimo na equação da velocidade. 

|y 2 üict )2 + j^2 e ^ 2 ) + íyj 2 bifi%e^ 3 + jbCL$ e^ 3 J- ^CCD J e^ A + /ca 4 J = 0 (7.7a) 

Simplificando e agrupando os termos: 

|aa 2 Je\\ e^ 2 j + je^ 3 - ètOg J - je^ 4 - ciú\ e J - 0 (7.7b) 

Compare os termos agrupados dentro dos parênteses com a Equação 7.2. A Equação 7.7 
contém as componentes tangencial e normal da aceleração nos pontos A e B, e da diferença 
de aceleração entre A e B. Note que essas relações são as mesmas que utilizamos ao resolver 
esse problema graficamente na Seção 7.2. A Equação 7.7 é, na verdade, a Equação da dife¬ 
rença dc aceleração 7.4, na qual, utilizando os subscritos, temos: 

Ayi + A fii 4 - A fí - 0 (7.8a) 

Em que: 


A A “ ( A ^ + ) = (««2 J e - a(a 2 e ^ ) 

A BA - {Akt + Ai,) - (fra, je»* - ** ) 

Afl =(Aij + À5 r ) = (r«4./e J ' 9 4 -cujje-' 0 -') 


(7.8b) 
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O diagrama de vetores na Figura 7-5b mostra as componentes e a solução gráfica para a 
Equação 7.8a. As componentes vetoriais também são mostradas atuando nos seus respectivos 
pontos na Figura 7-5a. 

Precisamos agora resolver a Equação 7.7 para e conhecendo a aceleração de entra¬ 
da a 2 , os comprimentos e todos os ângulos dos elos e suas velocidades angulares. Portanto, a 
análise de posição obtida na Seção 4.5 e a análise de velocidades da Seção 6.7 devem ter sido 
feitas, para determinar os ângulos dos elos e as velocidades angulares, antes que a análise de 
acelerações fosse completada. Desejamos resolver a Equação 7.8 e obter expressões na forma: 


a 3 - /(fí 5 b,c t d 0 2s ô 3í e 4 , íü 2 , ti) 3 ,ú) 4 , a 2 ) 

a 4 ^£(a 1 i,c,íí ) 0 2 j 0 3 j 04 J ü> 25 tü 3 ,íü 4 ,a 2 } 


(7-9a) 

(7.9b) 


A estratégia de solução será a mesma utilizada para análise de posição e velocidade. Pri¬ 
meiro, substitua a identidade de Euler da Equação 4.4a em cada termo da Equação 7.7: 


|flO£ 2 _/(tx*s0 2 + jsen0 2 ) — flCÜ 2 (cos0 2 + yseiiÉ^)] 

+ Jè otj y(cos 0 2 + —Çcos0 3 H-ysenOjJj 

— Jccc 4 y(cm0 4 +7sen0 4 ) — CCÜ 4 (cüü 0 4 + yt>en0 4 )J = 0 


(7.10a) 


Multiplicando pelo operador j e rearranjando: 

[(70! 2 ( — sen0 2 + 7 COs0 2 ) — 2 (ci>s0 2 + ysen0 2 )j 

+ seu0 3 + j cos 03 )-^to 3 (eo,s 03 + /sen 03 )j 

- c(x 4 (- sen0 4 + j cos 0 4 )-ccü 4 (cos0 4 + ysen0 4 ) 


-a 


(7.10b) 


Podemos agora separar a equação vetorial em duas partes, uma real e outra imaginária, 
coletando os termos separadamente: 

Parte real (componente x): 

-£JCC 2 SCn02 -a(Ü2 CGS02 ~£tX 3 &CÜ03 — ÈCO3 cosG3 +6-CÍ 4 SCÍ104 + coi 4 eos 0 4 =0 ( 7.1 la) 

Parte imaginária (componente^): 

íjoe 2 cos 0 2 -a(ii2sen02 +ia3cos0 3 -ècu^seuBj -£a 4 cos 0 4 +c(ü4sen0 4 = 0 ( 7 . 11 b) 

Observe que os/s foram cancelados na Equação 7.11b. Podemos resolver as equações 
7.1 la e 7.1 lb simultaneamente para obter: 


CD-AF 

AE-BD 


cc 4 = 


CE-BF 
ÀE - BD 


(7.12a) 


(7.12b) 


Em que: 
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A ~ csen6 4 
B - b senSj 

C = £JOt 2 SÊn0 2 + 2 COS0 2 + ÍCO3 cüü 0 3 - CÍO4 cos 0 4 

D-ccos0 4 (7.12c) 

E = ífCOS03 

F- íjo: 2 cos 02 "acu|sen0 2 -itü 3 sen0 3 + ctú 4 sen0 4 

Uma vez que resolvemos para a 3 e ec 4 , podemos calcular as acelerações lineares substi¬ 
tuindo a identidade de Euler nas Equações 7.8 b, 

A a = aa 2 (-sen0 2 + J cds0 2 )-í7(ü 2 (cos0 2 +/'sen0 2 ) (7.13a) 

A ba -b ü £ 2 (—sen0 3 + j cos0 3 J-i (co&0 3 +ysen0 3 J (7.13b) 

A b - c oc 4 (-sen0 4 + j cos 0 4 )—c tü 4 (cos 0 4 + y&en 0 4 ) (7.13c) 

em que os termos reais e imaginários são as componentes^ ejy> respectivamente. As equações 
7.12 e 7.13 proveem a solução completa para as acelerações angulares dos elos e as acelera¬ 
ções lineares das juntas do mecanismo de quatro barras com junta pinada. 


O mecanismo biela-manivela 

A primeira inversão do mecanismo biela-manivela com deslocamento tem o bloco 
cursor deslizando sobre 0 elo terra, conforme mostrado na Figura 7-6a. Suas acelerações 
podem ser resolvidas de modo similar às realizadas para o mecanismo de quatro barras 
com junta pinada. 

As equações de posição para o mecanismo biela-manivela com deslocamento (inversão 
1) foram obtidas na Seção 4.6. O mecanismo foi mostrado nas figuras 4-9 e 6-21, e é mos¬ 
trado novamente na Figura 7-6a f onde também há uma aceleração angular de entrada a 2 
aplicada ao elo 2. Esse a 2 pode ser uma aceleração de entrada variante no tempo. A Equação 
vetorial de malha fechada 4.14 é repetida aqui por conveniência: 

R 2 -R 3 -R 4 -R] -0 (4.14a) 

ae j0 2 -cei° 4 -d e j °' -0 (4.14b) 

Na Seção 6.7 diferenciamos a Equação 4.14b em relação ao tempo, notando que a, b , c, e 
0j e @2 são constantes, mas o elo Avaria com o tempo nessa inversão. 

jau. - jb<ú^e J ^ 3 -d = 0 (6.20a) 

O termo d ponto é a velocidade linear do bloco deslizante. A Equação 6.20a é a equação 
de diferença de velocidades. 

Iremos então diferenciar a Equação 6.20a em relação ao tempo e obter uma expressão para 
a aceleração nessa inversão do mecanismo biela-manivela. 

[jaa 2 e J62 +^a«|í^)-(j6o s r* 3 + 


(7.14a) 
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FIGURA 7-6 

Vetor de posição de malha fechada paro um mecanismo biela-manivela e seus vetores aceleração. 


Simplificando: 

(aflj - b(*l e #*) - d - 0 (7.14b) 

Note que a Equação 7.14 ê novamenle a equação da diferença de aceleração. 

A a “ a /íí " A 0 = ° 

A^a " (7.15a) 

■ A /i + a üa 

A a “ (A a + Ai J - (íjíX 2 je J ° z - e j6í ) 

A ba (7.15b) 

Aa ■ - d 

Nesse mecanismo, o elo 4 está em translação pura e, portanto, tem úü 4 e a 4 nulos. A ace¬ 
leração do elo 4 possui apenas a componente “tangencial” ao longo de seu percurso. 

As duas incógnitas na Equação vetorial 7.14 são a aceleração angular do elo 3, a 3 e a ace¬ 
leração linear do elo 4, d dois pontos. Para determiná-las, substitua a identidade de Euler, 

íja 2 (-sèn 0 2 + ycGS0 2 )“«co| ^cos 0 3 +J&en0 2 j 

- 6-ot 3 (—^en0 3 -h ycos0 3 ) + íftü 3 (cos0 3 + jsen0 3 )-í/-0 


(7.16a) 
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e separe as componentes reais (x) e imaginárias (y): 
Parte real (componente x ): 


-íja 3 seii02 - am\ cosBj + froc3scn03 +ÍCO3 cos0 3 - d- 0 (7.16b) 

Parte imaginaria (componente y)\ 

aa 2 cose 2 _flt0 2 seíie 2 cos0 3 ibai^sei^ = 0 (7.16c) 

A Equação 7.16c pode ser resolvida drietamente para a^co resultado pode ser substituído 
na Equação 7.16b de modo a encontrar d dois pontos. 


03 = 


í7Ct 2 COS02 -íítE>2 seíl6 2 +£(l>3Sen03 
icosB^ 


d = -ao:2 sen 07 -atü2COS0 2 + h otjsenB^ + bw\ 00363 


(7.16d) 

(7.16e) 


As outras acelerações lineares podem ser encontradas a partir da Equação 7.15b. Elas são 
mostradas no diagrama vetorial da Figura 7-6b. 


Aceleração de Coriolis 

Os exemplos utilizados para a análise da aceleração envolveram apenas mecanismos com 
juntas pinadas ou a inversão do mecanismo biela-manivela, cujo bloco deslizante não possui 
rotação. Quando existem juntas deslizantes em um elo de rotação, está presente uma compo¬ 
nente adicional da aceleração, que foi denominada componente de Coriolis, devido ao seu 
descobridor. A Figura 7-7a mostra um sistema simples de dois elos que consiste em um elo 
com ranhura radial e um bloco deslizante com liberdade de deslizamento dentro do limite 
dessas ranhuras. 

A posição instantânea do bloco é definida por um vetor de posição (Rp) referido a origem 
global, no centro do elo. Esse vetor rotaciona e modifica sua magnitude conforme o sistema se 
movimenta. Como mostrado, esse é um sistema com dois graus de liberdade. As duas entra¬ 
das do sistema são a aceleração angular do elo (a) e a velocidade de deslizamento linear do 
bloco em relação ao elo (V A velocidade angular coéa resultante do histórico temporal 
da aceleração angular. A situação mostrada, com a no sentido anti-horário e no sentido ho¬ 
rário, indica que, anteriormente, 0 elo foi acelerado até uma velocidade angular horária e está 
agora começando a desacelerar. A componente de transmissão da velocidade (Vp írans ) é uma 
resultante do <a do elo atuando no raio Rp cuja magnitude é p. 

Mostramos a situação na Figura 7-7 para um instante de tempo. Entretanto, as equações 
a serem derivadas serão válidas para qualquer instante. Queremos determinar a aceleração no 
centro do bloco (P) submetido ao movimento combinado de rotação e escorregamento. Para 
tanto, precisamos primeiro escrever a expressão para 0 vetor de posição R^que se localiza no 
ponto P. 


R F ~pe fil (7.17) 

Note que bá duas funções do tempo na Equação 7.17, p e Ô. Quando diferenciamos em 
relação ao tempo, obtemos dois termos na expressão da velocidade: 

Vji ■ + pe ^ 2 


(7.18a) 
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FIGURA 7-7 

A componente Coriolís da aceleração é mostrada em um sistema com (SAH) e 2 positivo e (SH) negativo. 


Essas são a componente de transmissão (relativa) e a componente de deslizamento da 
velocidade. 


V,, = + V„ , 

1 1 traiu ‘ íif.fí 


(7.18 b) 


O termo p(a é a componente de transmissão e é direcionada 90 graus do eixo de des¬ 
lizamento que, nesse exemplo, coincide com o vetor de posição R p. O termo p ponto è a 
componente de deslizamento e está dirigida ao longo do eixo de deslizamento, na mesma 
direção do vetor de posição desse exemplo. Sua soma vetorial é como mostra a Figura 
7-7a. 

Para se obter a expressão para a aceleração, precisamos diferenciar a Equação 7.18 em 
relação ao tempo. Note que a componente de transmissão possui três funções do tempo: p , tn 
e 0. A regra da cadeia irá gerar três termos para este único termo. A componente de desliza¬ 
mento da velocidade possui duas funções do tempo,/? e 0, gerando dois termos na derivada. 
Assim temos um total de cinco termos, sendo que dois deles podem se juntar em um único. 

Afi - + pXü^J 2 ^ 2 + ) + + pe J ^ 2 J (7.19a) 

Simplificando e agrupando os termos: 

+2jw 2 Je m +pe jdl (7.19b) 

Esses termos representam as seguintes componentes: 

A li = A/j +Ap + A/> +Ai? (7.19c) 

1 ‘ tangencial 1 ttarmat 1 carsotis 1 des! 

Note que o termo de Coriolís apareceu na expressão da aceleração como resultado da 
diferenciação, simplesmente porque o comprimento do vetor p é uma função do tempo. 
A magnitude da componente de Coriolís é duas vezes o produto da velocidade relativa de 
deslizamento (Equação 7.18) com a velocidade angular do elo que contém a ranhura. Sua 
direção é rotacionada em 90 graus no sentido horário ou anti-horário da posição original 
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do vetor R^, dependendo do sentido de ta.* (Note que decidimos alinhar o vetor de posição 
R P com o eixo de deslizamento na Figura 7-7, já que ele pode ser definido sem nos preo¬ 
cupamos com a localização do centro de rotação - ver também a Figura 7-6, onde está 
alinhado com o eixo de deslizamento.) Todas as quatro componentes da Equação 7.19 são 
mostradas atuando no ponto F na Figura 7-7b. A aceleração total A p é a soma vetorial dos 
quatro termos, como mostrado na Figura 7-7c. Note que o termo da aceleração normal na 
Equação 7.19b possui sinal negativo, portanto, toma-se uma subtração quando substituída 
na Equação 7.19c. 

Essa componente de Coriolis da aceleração estará sempre presente quando houver uma 
velocidade de deslizamento associada a qualquer membro que também tenha uma velocidade 
angular. Na ausência de qualquer um desses dois fatores, a componente de Coriolis será nula. 
Provavelmente, você deve ter experimentado a aceleração de Coriolis se andou de carrossel. 
Se você tentou andar Tadialmente de fora ao interior (ou vice-versa) enquanto o carrossel 
estava funcionando, você foi “jogado” lateralmente pela força inercial existente, devido à ace¬ 
leração de Coriolis. Você era o bloco deslizante da Figura 7-7, sua velocidade de deslizamento 
combinada com a rotação do carrossel geraram a componente de Coriolis. Conforme você 
andava de um raio maior a um raio menor, sua velocidade tangencial teve de mudar, de modo 
a se igualar àquela gerada pelo seu pé na nova posição do carrossel em movimento. Qualquer 
mudança na velocidade requer mudança na aceleração. Foi o ^fantasma do Coriolis ” que o 
empurrou lateralmente no carrossel. 

Outro exemplo do componente de Coriolis é o seu efeito nos sistemas climáticos. Objetos 
grandes existentes na baixa atmosfera, como furacões, ocupam uma área suficientemente gran¬ 
de para que haja uma diferença significativa de velocidade em suas extremidades norte e sul. A 
atmosfera gira com a Terra. A velocidade tangencial da superfície da Terra devido a sua veloci¬ 
dade angular, varia de zero, nos polos, a um máximo de aproximadamente 1000 mph, no Equa¬ 
dor. Os ventos em uma tempestade são atraídos em direção à baixa pressão por seus centros. 
Esses ventos têm uma velocidade de deslizamento relativa à superfície que, em combinação 
com a velocidade angular da Terra, cria uma componente de aceleração de Coriolis nas massas 
de ar em movimento. A aceleração de Coriolis faz com que o ar em movimento rotacíone sobre 
o seu eixo, ou “olho” do sistema da tempestade. Essa rotação ocorre no sentido anti-horário, 
no hemisfério norte e, no sentido horário, no hemisfério sul. O movimento do sistema da tem¬ 
pestade inteiro, de sul a norte, cria uma componente de Coriolis que tende a desviá-lo para o 
leste, ainda que esse efeito seja sobreposto poT forças geradas por outras grandes massas de ar, 
como sistemas de alta pressão, que podem desviar uma tempestade. Esses fatores complicados 
dificultam a previsão do efetivo caminho de uma grande tempestade. 

Note que, na solução analítica aqui apresentada, a componente de Coriolis será contada 
automaticamente enquanto as diferenciações forem feitas, corretamente. Entretanto, ao fazer 
uma análise gráfica para a aceleração, é preciso estar alerta para reconhecer a presença dessa 
componente, calculá-la e incluí-la no diagrama vetorial, quando seus dois constituintes V^e 
oü forem ambos diferentes de zero. 


O mecanismo biela-manivela invertido 

As equações de posição para o mecanismo biela-manivela de quatro barras invertido fo¬ 
ram determinadas na Seção 4.7. O mecanismo foi mostrado primeiro nas figuras 4-10 e 6-22 
e novamente na Figura 7-8, em que também mostramos a aceleração angular de entrada a 2 do 
elo 2. As Equações do vetor de malha fechada 4.14 também são válidas para esse mecanismo. 


* Essa aproximação 
pode ser utilizada 
em situações 2-D. A 
aceleração de Coriolis é 
o produto vetorial entre 
2» c a velocidade de 
deslizamento. O produto 
vetorial irã definir sua 
magnitude, sinal c direção 
na situação 3-D. 




366 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 7 


Todos os mecanismos deslizantes terão pelo menos um elo, cujo comprimento equivalente 
entre as juntas varia, conforme ele se move. Nessa inversão, o comprimento do elo 3 entre os 
pontos A e B } designado como b, irá mudar conforme ele passa pelo bloco deslizante do elo 
4. Na Seção 6.7 encontramos uma expressão para a velocidade a partir da diferenciação da 
Equação 4.14b em relação ao tempo, notando que a, b y de 0j são constantes e b y 0 3 e 0 4 variam 
com o tempo. 


-jba> ie JBt - be J *-' -jctü 4 e J ^ -0 (6.24) 

Diferenciando essa expressão em relação ao tempo, iremos obter uma expressão para as 
acelerações nesse mecanismo biela-manivela invertido. 

jaa 2 e■¥ j 2 a^\e^ 2 J-|jí?ct 3 e^ 3 + j 2 bt + jbiú^e^ 3 j 

-( be J 9 » + >ft[ú 3 e-'' e3 ]-(yca + e Jti '' + j 2 cts> Je'® 4 ) - 0 (7.20a) 

Simplificando e agrupando os termos: 

2J e ^ 2 - b<ú 2 e +2éco 3 je^ 3 + iV e3 J 

- (ca 4 je#* - c(ü^- ) - 0 (7.20b) 

A Equação 7.20 é, na verdade, a equação da diferença de aceleração (Equação 7.4) e pode 
ser escrita na notação mostrada nas Equações 7.21. 


mas: 

e: 


A Á -A ab -A b -0 


A ba - “A AB 
=A a + A ba 


(7.21a) 


^ ^ ^ ^tangencial ^ ^ ^ norma} 

^A8 ^ ^normal ^^^^coriaiis ^^^dcsl 


(7.21b) 


A g — Au 

tangencial 


A -W„™ ( = flCt 2 Jefil 

A ^o,w = 

=c “4 V* 4 

Ai} =-c(ti 4 ^ 04 

nonnal 

AÁB m Se »rM =ba ^ jeÍBí 

= -bm\e> &i 

A 4fi„ rt ^ =2 btDiJgfi* 

A ^, = ^ 3 


(7.21c) 


Devido ao fato de o elo de escorregamento também ter uma velocidade angular, a com¬ 
ponente de Coriolis da aceleração no ponto B y que é o termo 2 b ponto na Equação 7.20, 
será diferente de zero. Uma vez que uma análise completa da velocidade foi feita antes dessa 
análise de aceleração, a componente de Coriolis pode ser facilmente calculada nesse ponto, 
conhecendo-se o> e j da análise de velocidades. 

O termo b dois pontos nas equações 7.20b e 7.21c é o componente de deslizamento da 
aceleração. Essa é uma das variáveis que devem ser determinadas nessa análise de aceleração. 
A outra variável que deve ser determinada é ct 4 , a aceleração angular para o elo 4. 
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(o) (b) 


FIGURA 7-B 

Análise da aceleração na inversão 3 do mecanismo biela-ma nivela de quatro barras acionado com um (SAH) a 2 positivo 
e (SH) <ú 2 negativo. 


Note, entretanto, que também temos uma incógnita em a 3 , a aceleração angular do elo 3. 
Desse modo, precisamos de outra equação para resolver o sistema. Existe uma relação fixa 
entre os ângulos 0 3 e 0 4 , indicada como y na Figura 7-8 e definida pela Equação 4.18, repetida 
aqui: 


0 3 «= B 4 ± Y 

Diferencie-a duas vezes em relação ao tempo para obter: 

o> 3 -ío 4 ; a 3 -a 4 

Desejamos resolver a Equação 7.20 de modo a obter a expressão nesta forma: 
í* 3 =a 4 =/(«, b , b, ç t ^02,03,04^2^3,034,02) 

1 b = b , b, c, d, 0 2 ,0 3 ,0 4 , ü) 2 , tú 3 ,0) 4 , a 2 ) 


d 2 b 


dt L 


(4.18) 

(7.22) 

(7.23a) 

(7.23b) 


A substituição da identidade de Euler (Equação 4.4a) na Equação 7.20, resulta em: 

aoc2 jfcosQj +/sen0 2 )-aco2(c°s02 + /sen0 2 ) 

-b 03/^005 0 3 + jsen0 3 ) +60)3(00363 + yscnG}) 

- 26 ü )3 j(cos 03 + Jsen 03 ) - 6 (cos 03 + /senGs) (7.24a) 

- ca 4 /(cos0 4 + /sen0 4 ) + £,cü 4 (co&0 4 + ysen0 4 ) - 0 
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Multiplicando pelo operador j e substituindo a 4 por a 3 por meio da Equação 7.22: 

íja^(-sen02 + /oos02)-íicjo|(cos0 s + ysenô^) 

— ba 4 f—serà 03 + + 

- 2 ÔOU 3 [-scn03 + /cos03j-Ã^cos03 + (7.24b) 

*ca 4 (-sen04 + j cos0 4 ) +co)4(ccs04 + jscnG 4 ) = 0 

Podemos agora dividir a Equação vetorial 7.24b em duas componentes, separando os 
termos Teais e os termos imaginários: 

Parle real (componentes): 

2 2 

-ÍTOÍ2S™02 — d(Ü 2 COS02 +èct 4 seín03 + Òtü 3 CÜS03 

+ 2Ítü 3 aen0 3 - £Ícos0 3 +cc( 4 sen0 4 +CCO 4 cos0 4 -0 (7.25a) 

Parte imaginária (componente y): 

"2 2 

a a 2 cos0 2 -attí 2 sen0 2 - b ot 4 coa 03 + ft(a|aen0 3 

-2Ítü 3 cos0 3 -Èstin 03 “COt 4 ous0 4 + cto 4 sen0 4 “0 (7.25b) 

Note que os/s foram cancelados na Equação 7.25b. Podemos resolver as Equações 7.25 
simultaneamente para as incógnitas, a 4 e b dois pontos. A solução ê: 


a 4 


ojcos (0 3 - 02 ) + oo| sen (0 3 - 02 )]+t-toj sen(0 4 - 0^) - 2b tu 3 
ò + ccos(0 3 - 0 4 ) 


(7.26a) 


6 = 


atol [ftcos^S^ - 02 )+í-xos( 0 4 -0 2 )] + «a 2 [èsen (02 -0 3 )-csen(0 4 -0 2 )] 
+ 2tcM 4 sen(0 4 -0 3 )-cdJ[è 2 +c 2 + 2£ccos(0 4 -0 3 )] 


ô + ccos(0 3 -0 4 ) 


(7.26b) 


A Equação 7.26 nos fornece a aceleração angular do elo 4. A Equação 7.26b nos fornece 
a aceleração dc deslizamento no ponto B. Uma vez que essas variáveis foram determinadas, 
a aceleração linear nos pontos A e B, no mecanismo da Figura 7-8, pode ser encontrada a partir 
da substituição da identidade de Euler nas Equações 7.21. 


A a - act .2 (-sen02+ycos02) — íitü 2( cc,s ®2 +/sen0 2 ) (7.27a) 

À tf/Í = ta 3 (sen0 3 —j cos0 3 J + &cjü 3 (eos0 3 + /sen 03 ) 

+ 26w 3 {sen0 3 —j cos0 3 )-ò(cos03 + jsenG^) (7.27b) 

—ca 4 (sea0 4 — ycos0 4 )-í7(üj(cos0 4 + ysen0 4 ) (7.27c) 

Os componentes desses vetores são mostrados na Figura 7-8b. 
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7.4 ANÁLISE DE ACELERAÇÕES NO MECANISMO DE CINCO BARRAS 
ENGRENADO 

A equação da velocidade para o mecanismo de cinco barras engrenado foi desenvolvida 
na Seção 6.8 e é repetida aqui. Veja anotação utilizada na Figura P7-4. 

+ bm$je&* -cíti^je^ 4 =0 ( 6 . 32 a) 

Diferenciando em relação ao tempo para obter a expressão para a aceleração. 

( aa 2 je JH2 -ati>\e + -bb^e^ 

-^ra 4 yr J ^ 4 -cifl^e^® 4 J— {da^je-*® 5 -rfiOje'® 5 J-O ( 7 . 28 a) 

Substituindo a equivalência de Euler: 

(-sen0 2 + j cos02)—ff(G|(cos02 + 7 ííen ® 2 ) 

+ £pa 3 (-sen0 3 +jcos03)-fiCú|(cos03 + ysen0 3 ) 

- ca 4 (-sen04 + j cos9 4 )+cíü4^cos0 4 + Jsen 9 4 ) 

- £/a 5 (-sen 0 5 +ycos03)+ cftú|(cos 65 + ysenO^) = 0 ( 7 . 28 b) 

Note que o ângulo ô 5 é definido em termos de 0 2 , da relação de transmissão X e do ângulo 
de tãse 0. A relação e suas derivadas são: 

0 5 = í.0 2 + cü 5 = A to 2 ; ot 5 = Àot 2 ( 7 . 28 c) 

Visto que uma análise de posição e de velocidade completa precisa ser feita antes da 
análise de velocidade, iremos assumir que os valores de 0 5 e to 5 foram encontrados e deixarão 
essas equações em termos de 0 5 , to 5 e a 5 . 

Separando o termo real e 0 imaginário na Equação 7.28b: 

real: 


-flOt 2 sen02 ~flC0 2 C£>s0 2 -É a 3 st3n0 3 «èto 3 cos0 3 

+ ca 4 sen0 4 +CÜJ 4 cos 8 4 + d a 5 sen0 5 +d to 5 cüs0 5 s 0 (7.28d) 

imaginário: 

7 7 

£jct 2 cos0 2 -i3to 2 íien0 2 + òü£ 3 cos 9 3 - 6cjo 3 sen0 3 

t - a 4 cos 04 + t:£ü 4 sen0 4 cos0 5 + íítO 5 sen 05 =0 (7,28e) 

As únicas duas incógnitas são e a 4 . Tanto a Equação 7.28d quanto a 7.28e podem 
ser resolvidas para uma das incógnitas, e o resultado substituído na outra. A solução para 
a 3 é: 
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— aof^sen^ -0 4 ) — cos(02 -0 4 ) 

-£ttf 3 cos(0 3 -0 4 }+í/a4cos(0 5 -0 4 ) 
+£/a g sen(0 5 -0 4 )+cü>4 
òsen(0 3 -0 4 ) 


e ü ângulo cx 4 é: 


aa 2 sen(0 3 -0 3 ) + íi£íJ2 cos(G 2 -63) 
-COJ 4 Cüs[ 0 3 - 0 4 )-£/QJ 5 cos( 0 3 - 0 5 ) 
+ í/OÍ 5 Sen(j 03 -0 5 J + Ò£Ü3 
csen( 0 4 - 0 3 ) 


(7,29a) 


( 7 . 29 b) 


Com todos os ângulos dos elos, velocidades angulares e acelerações angulares conhecí 
dos, as acelerações lineares para as juntas pinadas podem ser encontradas por: 


A ^ 55 tfOf 2 (-sen0 2 ( cos ®2 + 1 /sçitü 2 ) 

(7.29c) 

A g A = ha-^ (- senB^ + j corB^-Ag)^ (corB 3 +jsenfl 3 ) 

(7.29d) 

À c = ca 5 (- sen0 5 + /cos0 5 ) (cosG 5 + /sen0 5 ) 

(7.29e) 

a b - a a + a ba 

(7.29Q 


7.5 ACELERAÇÃO DE QUALQUER PONTO DO MECANISMO 

Uma vez que a aceleração angular de todos os elos foi encontrada, fica fácil determinar 
e calcular a aceleração em qualquer ponto de qualquer elo do mecanismo para uma posição 
de entrada. A Figura 7-9 mostra o mecanismo de quatro barras com seu acoplador, 0 elo 3, 
ampliado de modo a conter o ponto do acoplador P. A manivela e o seguidor também foram 
ampliados para mostrar os pontos S e U que podem representar 0 centro de gravidade des¬ 
ses elos. Nosso objetivo é desenvolver expressões algébricas para a aceleração desses (ou de 
quaisquer) pontos dos elos. 

A fim de encontrar a aceleração do ponto S , desenhe o vetor de posição que vai do pivô 
fixo 0 2 ao ponto S. Esse vetor R i02 forma um ângulo S 2 com o vetor R A q 2 . Esse ângulo S 2 é 
definido totalmente pela geometria do elo 2 e é constante. O vetor de posição para 0 ponto S 
é então: 


R SOi = R S =«^ 9í+8i) =s[cos(e 2 + 5 2 )+;sen(e 2 + 5j)j (4.25) 

Diferenciamos esse vetor de posição na Seção 6.9 para encontrar a velocidade desse pon¬ 
to. A equação é repetida aqui para sua conveniência. 


Y s = Jse^ 2 ^ 2 =$& 2 [—sen (0 2 + 6^) + J COfi + S;)] 


(6.34) 


Podemos diferenciar novamente em relação ao tempo, de modo a obter a aceleração do 
ponto S. 
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FIGURA 7-9 

Encontrando a aceleração de qualquer ponto em qualquer elo. 


A s = sa 2 Je^ +S2 ) - swl e^ 2 +S * > 

= sct 2 [-£en(0 2 + S 2 )+ycos(0 2 +6 2 )] 


— jíto 2 [cos (0 2 + S 2 ) "I" jsen(02 + Ô 2 )] 


(7.30) 


Aposição do ponto U no elo 4 é encontrada do mesmo modo* utilizando o ângulo Ô 4 , que 
é um ângulo constante de deslocamento do elo. A expressão é: 

Ru 0 4 =«e-'( e -* +£ ^ =u[cos(0 4 + 6 4 )+/sen(e 4 + 5 4 )] (4.26) 

Diferenciamos esse vetor de posição na Seção 6.9 para encontrar a velocidade nesse pon¬ 
to. A equação é aqui repetida para sua conveniência. 

Vfj =yue' / ( e4+64 ^üi 4 = íim 4 [-sen( 04 + 5 4 )+7^05^64-1-64)] ( 635 ) 

Podemos diferenciar novamente em relação ao tempo, de forma a encontrar a aceleração 
no ponto U. 


A v = i/o: 4 je^' ^) - ml +5 «) 

= i/a i( [- sen(0 4 + 64) +jcos{ 0 4 + ô 4 )] 

- tm\ [cos(e 4 +ô 4 )+/sen(0 4 + 64)] 


(731) 


A aceleração do ponto P no elo 3 pode ser encontrada a partir da adição de dois vetores 
aceleração, como e Â^. O vetor já foi definido na nossa análise de aceleração dos elos. 
A pA è a diferença de aceleração do ponto P em relação ao ponto A , escolhido como o ponto de 
referência porque o ângulo 0 3 foi definido em um sistema local de coordenadas, cuja origem 
é 0 ponto A. 








372 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 7 


O vetor de posição Rp 4 é definido da mesma forma que ou utilizando o ângu¬ 
lo de deslocamento interno do elo Ô 3 e o ângulo do elo 3, Anteriormente, analisamos 
o vetor de posição e o diferenciamos na Seção 6.9, de forma a encontrar a diferença de 
velocidade daquele ponto em relação ao ponto A. Essas equações são repetidas aqui para 
a sua conveniência. 


R /Jj( = íw A b 3 + 83 ) = p [ cos ( 9 3 +8 3 )+ j Sen (e 3 +S 3 )J (4.27a) 

R^=R /Í +R W (4.27b) 

Vl‘A =jpe í ^ 3+f ' 3 )ct >3 = /?íü 3 [-sen (03 +^ 3 )+j cos (03 +Ô 3 )] (6.36a) 

Vp=V 4 +V f4 (6.36b) 


Podemos diferenciar a Equação 6.36 novamente em relação ao tempo, de modo a encon¬ 
trar A pA , a aceleração do ponto P em relação a A. Esse vetor pode então ser adicionado ao vetor 
A^, já encontrado, para definir a aceleração absoluta Âp do ponto P. 

A/j m A 4 + Ap A (7.32a) 


Em que: 


A pa = pa 3 jA^ +& ^ -pa)l ^'( e 3 +fi 3) 

— j—sen^03 +83 J+jcos^ 3 + 63 ^ (7.32b) 

- pm\ [cos(G 3 +83)+ jsen(03 + S 3 )] 

Compare a Equação 7.32 com a Equação 7.4. É novamente a equação da diferença de 
aceleração. Note que essa equação se aplica a qualquer ponto de qualquer elo em qualquer 
posição para o qual as posições e velocidades são definidas. Ela é uma solução genérica para 
qualquer corpo rígido. 

7.6 A TOLERÂNCIA HUMANA À ACELERAÇÃO 

É interessante notar que 0 corpo humano não possui senso de velocidade, exceto pelos 
olhos, que são muito sensíveis à aceleração. Dirigindo um automóvel, à luz do dia, qual¬ 
quer um pode ver a paisagem passando e ter um senso do movimento. Mas, viajando à 
noite, em um avião comercial, a uma velocidade constante de 500 mph, não temos sensação 
alguma de movimento se o voo for suave. O que percebemos nessa situação são as mudan¬ 
ças na velocidade devido à turbulência atmosférica, decolagens ou aterrissagens. Os canais 
semicirculares dentro do ouvido são acelerõmetros sensíveis, que nos reportam a qualquer 
aceleração que experimentamos. Sem dúvida, você experimentou a sensação de aceleração 
dentro de um elevador ou dando partida, ffeando ou fazendo curva em um automóvel. Ace¬ 
lerações produzem forças dinâmicas em sistemas físicos, como expresso na segunda lei de 
Newton, F = ma. Força é proporcional à aceleração, para uma massa constante. As forças 
dinâmicas produzidas em um corpo humano em resposta à aceleração podem ser perigosas, 


se em excesso. 
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O corpo humano, além de tudo, não é rígido. Ele é um conjunto de tecidos e água con¬ 
jugados folgadamente, de modo que, consideravelmente, quase tudo se move dentro dele. 
Acelerações na direção da cabeça ou do pé irão esvaziar ou encher de sangue o cérebro, pois 
o líquido responde à lei de Newton, isto ê, ele se movimenta dentro do corpo em uma direção 
oposta à aceleração imposta, devido à inércia do esqueleto. Falta de sangue no cérebro causa 
desmaio; excesso de sangue no cérebro causa colapso. Ambos os casos resultam em morte se 
mantidos por um período de tempo relativamente grande. 

Grande quantidade de pesquisas foi feita por militares e pela NASA, para determinar os 
limites da tolerância humana à aplicação de acelerações contínuas, em diferentes direções. A 
Figura 7-10 mostra o desenvolvimento dos dados desses testesf 1 ! A unidade da aceleração 
linear foi definida na Tabela 1-4 como m/s 2 . Outra unidade comum para a aceleração éüg, 
definido como a aceleração devido á gravidade, que, no nível do mar, é aproximadamente igual 
a 386 in/s 2 , 32,2 fí/s 2 ou 9,8 m/s 2 . É muito conveniente expressar a aceleração que envolve o 
ser humano em termos de g f já que vivemos em um ambiente de 1 g. Nosso peso, sentido por 
nossos pés ou nádegas, é definido como a nossa massa multiplicada pela aceleração devido à 
gravidade, isto é, mg. Assim, ao aplicarmos uma aceleração de 1 g acima do valor da gravidade, 
ou 2^’s, sentiremos duas vezes o nosso peso. Se igual a 6g’s, iríamos nos sentir seis vezes mais 
pesados do que o noimal e teríamos grande dificuldade em movimentar nossos braços na dire¬ 
ção oposta à aceleração. A Figura 7-10 mostra que a tolerância do corpo humano à aceleração 
é uma função de sua direção em relação â do corpo, de sua magnitude e de sua duração. Os 
dados utilizados para o gráfico foram obtidos a partir de testes com militares jovens e saudá¬ 
veis em perfeitas condições físicas. Não se deve esperar que a população em geral, crianças e 
idosos em particular, sejam capazes de resistir a tais ní veis de aceleração. Uma vez que muitas 
das máquinas são projetadas para o uso humano, tais dados de tolerância á aceleração devem 
ser de grande interesse e valor ao projetista de máquinas. Diversas referências que lidam com 
esses dados humanos são fornecidas na bibliografia do Capítulo 1. 

Outra referência importante que pode ser utilizada ao se projetar uma máquina para ocu¬ 
pação humana é tentar relacionar a magnitude das acelerações, que você experimenta usual¬ 
mente, aos valores calculados para seu possível projeto. A Tabela 7-1 lista níveis aproxima¬ 
dos de aceleração, em g' s, que os seTes humanos costumam experimentar todos os dias. Sua 
própria experiência sobre isso irá ajudá-lo a desenvolveram senso para avaliar os valores de 
aceleração que você defronta ao projetar uma máquina destinada à ocupação humana. 

Note que máquinas que não carregam seres humanos possuem níveis de aceleração limi¬ 
tados apenas pelas tensões atuantes em suas partes. Essas tensões são frequentemente geradas 
pelas forças dinâmicas existentes devido ás acelerações. O intervalo de valores de aceleração 
em tais máquinas é tão amplo que é impossível definir qualquer diretriz sobre níveis aceitáveis 
e inaceitáveis de aceleração para o projetista. Se a massa em movimento for pequena, é sen¬ 
sato, então, considerar uma larga quantidade de valores de aceleração possíveis. Se a massa 
for grande, as tensões dinâmicas máximas que o material pode suportar podem limitar a ace¬ 
leração possível a valores baixos. Infelizmente, o projetista de modo geral não sabe quanto de 
aceleração deve usar em um projeto, até que chegue ao ponto de ter calculado as tensões em 
todas as partes. Isso usualmente requer um projeto consideravelmente completo e detalhado. 
Se as tensões forem muito altas por causa das forças dinâmicas, então o único recurso possível 
será refazer o processo do projeto a partir de iterações, para reduzir as acelerações e/ou massas. 
Essa é uma das razões de o processo de um projeto ser circular e não linear. 
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Tempo de tolerância 


Acima 


Tempo de tolerância 



1 min 


+ Gx 


-Gx 


- Gz 



Abaixo 


Níxíipí^ mÂrlins; ria í^plprarãn linpar nr ■rlifprpínfpí rlirpfYÍPí nrip rmripjn çjv hnlprarfa^ ndn iwhiinianri nrirfwínrlna oajnm'finrre 



(Adaptado da referência [JJ, Figura 17-17, reimpressão autorizada) 


1,1 Recentemente algumas 
leis americanas limitaram 
a aceleração das 
montanhas-russas a um 
máximo de 5*0 a 5,4e. 


FIGURA 7-10 

Tolerância humana ã aceleração. 

Como ponto de referência* a aceleração do pistão de um motor pequeno, quatro cilin¬ 
dradas de um carro econômico (por volta de 1,5-L de deslocamento) em ponto morto é de 
aproximadamente 40g rl s. Em velocidades altas, a aceleração do pistão pode ser tão alta quan¬ 
to 70Qg’s. Na velocidade máxima do motor* 6000 rpm, a aceleração máxima do pistão é de 
20OOg’s! Enquanto você não está "montado” no pistão, esses valores são aceitáveis. Apesar do 
alto valor de aceleração a que eles são submetidos* esses motores duram por um longo tempo. 
Um fator-chave é a escolha de materiais de baixa massa* alta resistência e rigidez, e a geo¬ 
metria apropriada para as partes móveis, de modo a manter tanto as forças dinâmicas baixas 
para altos valores de aceleração quanto tolerar as altas tensões atuantes. 

TABELA 7-1 Valores comuns da aceleração em atividades humanas 

Aceleração suave em um automóvel +0,1 g 

Decolagem de um jata comercial +0,3 g 

Aceleração forte em um automóvel +0,5 g 

Parada repentina em um automóvel -0,7 g 

Virada rápida em um carro esporte (por exemplo, BMW, Porsche, Ferrari) +0,9 g 

Carro de corrida da Fórmula 1 +2,0 g r -40 g 

Montanhas-russas (várias) ±3,5 a ±6,5 g T 

Decolagem do ônibus espacial da NASA +40 g 

Típico veículo de arrancada “dragster" dotado de paraquedas ±45 g 

(>300 mph em de milhas) 

Avião de caça militar (por exemplo, F-15, F-ló, F-22 - nata: o piloto ±9,0 g 

veste um macacão G) 


* Rccentemcnte algumas 
leis americanas limitaram 
a aceleração das 
montanhas-russas a um 
máximo de 5*0 a 5.4a. 
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7.7 PULSO 


A derivada da aceleração pelo tempo é chamada de pulso ou choque. Esse nome é 
apropriado, já que ele figura a imagem exata desse fenômeno. Pulso é variação da ace¬ 
leração pelo tempo. Força é proporcional à aceleração. Logo, uma mudança rápida da 
aceleração significa uma mudança rápida da força. Mudar rapidamente as forças faz com o 
que o objeto em questão tenda a “pulsar”! Provavelmente você já deve ter experimentado 
esse fenômeno ao andar de automóvel. Se o motorista acelera víolentamente, você irá sofrer 
a ação de um pulso de magnitude elevada, porque sua aceleração terá variado de zero a um 
alto valor de repente. Por outro lado, quando Jeeves, o chofer, está dirigindo o Rolls Royce , 
ele sempre tenta minimizar o pulso acelerando gentil e suavemente, de modo que a madame 
não perceba a mudança. 

Geralmente é interessante controlar e minimizar o pulso em uma máquina projetada, es¬ 
pecialmente se pouca vibração é desejada. Grandes magnitudes de pulso tendem a excitar a 
frequência natural da vibração da máquina ou estrutura em que o mecanismo se encontra fixo, 
causando aumento de vibração e ruído. O controle do pulso è de maior interesse no projeto de 
carnes que no de mecanismos, iremos investigá-lo com mais detalhes no Capítulo 8. 

O procedimento utilizado para calcular o pulso em um mecanismo é uma simples extensão 
dos métodos realizados para a análise da aceleração. Sendo o pulso angular representado por: 


<P- 


da 

dí 


e o pulso linear por: 


J = 


dÁ 

~á 


(7.33a) 


(7.33b) 


Para resolver o pulso em um mecanismo de quatro barras diferencia-se, por exemplo, a 
equação do vetor de malha fechada da aceleração (Equação 7.7) pelo tempo. Volte à Figura 
7-5 para relembrar a notação. 

-mú 2 je^ 2 -2a<j} 2 a 2 e^ 2 + aa 2 (ú 2 j^e^ 2 +aq} 2 je jBl 

“ je^ J - 2 biàyüL^e^ 3 + ba 2 iú^j^e^ J + btp 3 je^ J (7.34a) 

+ -ca^^e^ 4 -e<p 4 je^ 4 - 0 

Separe os termos e simplifique-os: 

+ «<p2 j^ 2 

-bta\je^ 2 — + btp$je^ 3 

+ + 3cíi) 4 Ct 4 e^ 4 - c(p 4 je^ 4 «0 (7.34b) 

Substitua a identidade de Euler e separe em componentes x ey: 

Parte real (componente x): 

acü^senBj -3 cjcü2CE 2 cosG 2 -íJíf>2sen6 3 

+ òcjojsenB-j -SíftOjOtj cos0 3 - A{p 3 seti9 3 

-ctü 4 sen0 4 +3ttü 4 a 4 cos0 4 + qp 4 sen0 4 - 0 


(7.35a) 
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Parte imaginária (componente y)\ 

—cos 0^ - 3aco2«2seti02 +a<P 2 cos0 2 

»£ü) 3 COS0 3 -3Ítt)3a 3 SCn03 +&<P 3 COS 03 

■> 

+ í;m 4 cosG 4 + 3 cm 4 O£ 4 sen 04 . -etf >4 cos0 4 = 0 (7J5b) 

As equações podem ser resolvidas simultaneamente por tp 3 e <p 4 , os únicos termos desco¬ 
nhecidos. O pulso angular motor, se diferente de zero, deve ser conhecido para resolver 
o sistema. Todos os outros fatores nas Equações 7.35 são definidos ou foram calculados por 
meio das análises de posição, velocidade e aceleração. Para simplificar essas expressões, os 
termos conhecidos serão fixados temporariamente como constantes. 

Na Equação 7.35a, temos: 


3 

A = ííiü2sen02 

j D = èto^senOs 

G = 3<xü 4 oí 4 cos0 4 


B = Sactfjctj cos0 2 

E = 3 &tü 30 t 3 cos0 3 

H = tsen0 4 

(7.36a) 

C = íí<p s sen02 

F = cco 4 sen0 4 

K = b senE^ 



Reduz-se a Equação 7.35a para: 


ç> 3 = 


A-B-C + D-E-F+G + Hi p 4 
K 


(7.36b) 


Note que a Equação 7.36b define o ângulo tp 3 em termos do ângulo íp 4 . Agora vamos sim 
plificar a Equação 7.35b e substituir a Equação 7.36b nela. 

Na Equação 7.35b, temos: 


L - í?cü|cos 02 
j^^3au>2 a 2 sen ®2 
N sfj(p 2 eos0 2 


P- itaJcOsSg 
Q = 36w 3 a 3 sen03 
R = ècos0 3 


S “ ctü 4 cos0 4 
T = 3ccü 4 tx 4 senG 4 
U~ ccos0 4 


(7.37 a) 


Reduz-se a Equação 7.35b para: 


fl<p 3 -í/<p 4 -L-M + N-P-Q+S + T-Q 


(7.37b) 


Substituindo a Equação 7.36b na Equação 7.35b: 


R 


Á-B-C+D-E-F+G+H<pA 
K ) 


-Uq>4-L-M+N-P-Q+S+T=Q 


(7.38) 


A solução é: 


<P 4 " 


KN - KL - KM - KP - KQ + AR - BR-CR + DR - ER- FR + GR +KS + KT 

KU-HR 


(7.39) 


O resultado da Equação 7.39 deve ser substituído dentro da Equação 7.36b para encontrar 
tp 3 . Quando o valor do pulso angular é encontrado, o pulso linear nas juntas pinadas também 
pode ser encontrado: 
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- 'òcHú2°'2 e ^ 1 + ütp2J^° 3 

J M = -b<ú\je ' 03 - 3è(ú 3 a 3 e^ 3 + hy^je^ (7.40) 

“ -ciü\je^ A - Scíú^a^e^ 4 + cfp^je^ 4 

A mesma abordagem usada na Seção 7.4 para encontrar a aceleração de qualquer ponto 
em qualquer elo pode ser usada para encontrar o pulso linear em qualquer ponto. 

Jf-3a+Jfa ( 7 - 41 ) 

A Equação de diferença entre pulsos 7.41 pode ser aplicada em qualquer ponto em qualquer 
elo se deixarmos P representar qualquer ponto arbitrário em qualquer elo, e A representar qual¬ 
quer ponto de referência no mesmo elo, pam o qual sabemos o valor do vetor pulso . Note que, 
se a Equação 7.40 for substituída na Equação 7.41, obteremos a Equação 7.34. 

7.8 MECANISMOS DE N BARRAS 

As mesmas técnicas de análises apresentadas aqui para posição, velocidade, aceleração 
e pulso, usando mecanismos de quatro e de cinco barras como exemplos, podem ser estendi¬ 
das pam montagens mais complexas de elos. Múltiplas equações vetoriais de malha fechada 
podem ser escritas ao redor de um mecanismo de complexidade arbitrária. Os resultados das 
equações vetoriais podem ser diferenciados e resolvidos simultaneamente para as variáveis 
de interesse. Em alguns casos, é necessário, para a solução, a resolução de um conjunto de 
equações simultâneas não lineares. Um algoritmo para encontrar raízes, como o método de 
Newton-Raphson, será necessário para solução de casos mais complexos. Um computador 
se toma necessário. Um programa de solução de equações como TKSolver ou Mathcad , que 
encontram raízes de forma iterativa, serão uma ajuda útil para a solução de qualquer um desses 
problemas de análise, incluindo os exemplos mostrados aqui. 


7.9 REFERÊNCIAS 

1 Sanders, M. S., and E. J. McCormick. (1987). Human Factors in Engfneering and Design, 6th ed., 
McGraw-Hill Co., New York. p. S05. 


7.10 PROBLEMAS ** 

7-1 Um ponto dc raio dc 1 65 mm está sobre um corpo girando cm rotação pura com tn = 

100 rad/s c uma constante a = - 500 rad/s a no ponto A . O centro dc rotação está na origem 
do sistema dc coordenadas. Quando o ponto está na posição^, o vetor dc posição forma 
um ângulo de 45° com o eixo X. O ponto leva 0,0 ls para alcançar o ponto B. Desenhe esse 
sistema para uma escala conveniente, calcule 6 e ca da posição 5, e: 

a. Escreva uma expressão para o vetor aceleração da partícula na posição A usando 
notação dc números complexos na forma polar c cartesiana. 

b. Escreva uma expressão para o vetor aceleração da partícula na posição B usando 
notação de números complexos na forma polar e cartesiana. 

c. Escreva uma equação vetorial para a diferença de aceleração entre os pontos B e A. 
Substitua a notação cm números complexos para os vetores nessa equação e resolva 
para a diferença dc aceleração numericamente. 

d. Compare o resultado do item c com um método gráfico. 


TABELA P7-0 parte 1 
Matriz da tópicos a 
problemas 


7.1 Definição de acelera^ 

74 ,7-2, 7-10, 7-56 

7.2 Análise gráfico de 
aceleração 

Mecanismo de quatre 
barras com junta pina 

7-3,744a, 7-21, 
7-24,7-30,7-33, 

7-70a, 7-7 2a 
Mecanismo biela-ma- 
nivela de quatro barre 

7-5, 7-13a, 7-27,7-36 
Outros mecanismos d- 
quatro barras 

7-15a 

Mecanismos de clncc 
barras 

7-79 

Mecanismos de seis 
barras 

7-52, 7-53,7-61a, 
7-63a, 7-65a 

7.3 Solução analítica par< 
análise de aceleraçã 

Mecanismo de quatre 
barras com junta plnc 

7-22, 7-23,7-25, 

7-26, 7-34,7-35, 
7-41,7-46,7-51, 

7*7üb, 7*71,7-72b 
Mecanismo bieía-ma- 
nívela de quatro barrí 

7-6, 7*28,7-29, 7-37, 
7-38,7-45,7-50,7-58 
Aceleração de Coibí 
7-12, 7-20 

Mecanismo biela-ma- 
nivelade quatro barre 
invertida 

7-7,7-8,746,7-59 
Outros mecanismos 
de quatro barras 

7-15b, 7-74 
Mecanismos de cincc 
barras 

7-80, 7-81 

Mecanismos de seis 
barras 

7-17,7-18,749, 

7-48, 7-54,7-óib, 

7-62, 7-63b, 7-64, 
7-65b, 7-66 
Mecanismos de oito 
barras 

7-67 
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Tabela P7-0 parte 2 
Matriz de tópicos e 
problemas 

7.5 Aceleração de qualquer 
ponto em um mecanismo 

Mecanismo de quatro 
banas com junta pnada 

74, 7-13b, 7-14b, 

7-31,7-32,7-39, 
7-40,7-42,743, 

744, 749,7-55, 

7-68, 7-70b, 7-71, 

7-72b, 7-73 
Outras mecanismos 
de quatro banas 

7-l5b h 7-47 

Mecanismos de cinco 
banas engrenado 

7-9, 7-60 

Mecanismos de seis 
banas 

7-69 
7.7 Pulso 
7-11,7-57 


* Respostas no Apêndice F. 


* * Esses problemas foram 
elaborados pana serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad , 
Mcrtlab ou TKSolver. 


7-2 No Problema 7-1, admita que A c B sejam pontos localizados cm corpos girantes distintos c 
ambos lendo @ e a dados para t = 0,0^ = 45°, 0 £ = 120°. Encontre suas acelerações relativas. 

* 7-3 O comprimento do elo (mm), a localização do ponío do acoplador, os valores de 0 2 (grau), 

<Ú 2 (rad/s) e (rad/s 2 ) para os mesmos mecanismos de quatro barras usados para análises de 
posição c velocidade nos capítulos 4 c 6 são redefinidos na Tabela P7-1, que c igual à Tabela Pó- 
1. A configuração geral do mecanismo c a terminologia são mostradas na Figura P7-1. Para a(s) 
linha(s) indicada^), desenhe o mecanismo cm escala c encontre graficamente as acelerações 
dos pontos A e B. Então calcule a 3 e o 4 e a aceleração do ponto P. 

* 7-4 Repita o Problema 7-3, resolvendo pelo método vetorial de malha fechada da Seção 73. 

* 7-5 O comprimento do elo e o deslocamento (mm) e os valores de 0 2 (grau), íü 2 (rad/s) e a 2 (rad/ 

s 2 ) para alguns mecanismos biela-manivela não invertidos com deslocamento são definidos 
na Tabela P7-2. À configuração geral do mecanismo c a terminologia são mostradas na 
Figura P7-2. Para a(s) linha(s) indicada(s) t desenhe o mecanismo em escala c encontre 
graficamente as acelerações das juntas pinadas Ac B ca aceleração dc deslizamento da junta 
deslizante. 

* 7-6 Repita o Problema 7-5 usando um método analítico. 

* 7-7 O comprimento do elo (mm), os valores de G 2 (grau), ta 2 (rad/s), a 2 (rad/s 2 ) e y (grau) para 

alguns mecanismos biela-manivela invertidos são definidos na Tabela P7-3. À configuração 
geral dc mecanismo c a terminologia são mostradas na Figura P7-3. Para a(s) Unha(s) 
indicadafs), desenhe o mecanismo cm escala c encontre graficamente as acelerações das juntas 
pinadas A ca aceleração dc deslizamentos da junta deslizante. Resolva pelo método analítico 
vetorial de malha fechada da Seção 73 para configuração aberta do mecanismo. 

* 7-8 Repita o Problema 7-7 para a configuração cruzada do mecanismo. 

* 7-9 O comprimento do elo (mm), a relação de transmissão (A), a fase do ângulo (0) e f) 2 (grau), 

q>2 (rad/s), a 2 (rad/s 2 ) para alguns mecanismos de cinco barras engrenados são definidos na 
Tabela P7-4. A configuração geral do mecanismo c a terminologia são mostradas na Figura 
P7-4. Para a(s) íinha(s ) indimáa(s), encontre a 3 , a A c a aceleração linear do ponto P. 

** 7-10 O motorista de um automóvel faz uma curva muito rápido. O carro gira fora de controle 
cm tomo do seu centro de gravidade c desliza para fora da pista na direção nordeste. 

A fricção da derrapagem dos pneus causa uma desaceleração linear dc 0,25 g. O carro 



Configuração e terminologia para os problemas 7-3, 7-4 e 7-11, 
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TABELA P7-1 Dados para os problemas 7-3 t 7-4 e 7-11 

Linha 

Elo 1 

Elo 2 

Elo 3 

Elo 4 


»3 

0 2 

Cü 2 

a 2 

o 

152,4 

50,8 

177,8 

228,6 

1524 

30 

30 

10 

0 

b 

177,8 

228,6 

76,2 

203,2 

228,6 

25 

85 

”12 

5 

c 

7á,2 

254,0 

152,4 

203,2 

254,0 

80 

45 

”15 

- 10 

d 

203,2 

127,0 

177,8 

152,4 

127,0 

45 

25 

24 

”4 

e 

203,2 

127,0 

203,2 

152,4 

228,6 

300 

75 

”50 

1D 

f 

127,0 

203,2 

203,2 

228,6 

254,0 

120 

15 

”45 

50 

9 

152,4 

203,2 

203,2 

228,6 

101,6 

300 

25 

100 

18 

h 

508,0 

254,0 

254,0 

254,0 

1524 

20 

50 

”65 

25 

i 

101,6 

127,0 

50,8 

127,0 

228,6 

80 

80 

25 

-25 

J 

508,0 

254,0 

127,0 

254,0 

25,4 

0 

33 

25 

-40 

k 

101,6 

1524 

254,0 

177,8 

254,0 

330 

88 

-80 

30 

í 

228,6 

177,8 

254,0 

177,8 

127,0 

180 

60 

-90 

20 

m 

228,6 

177,8 

279,4 

203,2 

254,0 

90 

50 

75 

-5 

n 

228,6 

177,8 

279,4 

152,4 

1524 

60 

120 

15 

-65 



Deslocamento 


Posição da guia ei 


FIGURA P7-2 

Configuração e terminologia para os problemas 7-5, 7-6 e 7-58. 


TABELA P7-2 Dados para os problemas 7-5 e 7-6 


Linha 

Elo 2 

Elo 3 

Deslocamento 

°2 

tü 2 

a 2 

0 

35,56 

101,6 

25,4 

45 

10 

0 

b 

50,8 

1524 

-76,2 

60 

-12 

5 

c 

76,2 

203,2 

50,8 

-30 

-15 

- 10 

d 

88,9 

254,0 

25,4 

120 

24 

-4 

e 

127,0 

508,0 

-127,0 

225 

”50 

10 

f 

76,2 

330,2 

0,0 

100 

-45 

50 

9 

177.8 

635,0 

254,0 

330 

100 

18 
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TABELA P7-3 Dados para os problemas 7-7 e 7-8 

Unha 

Elo \ 

Elo 2 

Elo 4 

T 

02 

tu 2 

H2 

a 

152,4 

50,8 

101,6 

90 

30 

10 

-25 

b 

177,8 

228,6 

76,2 

75 

85 

-15 

- 40 

c 

76,2 

254,0 

152,4 

45 

45 

24 

30 

d 

203,2 

127,0 

76,2 

60 

25 

-50 

20 

e 

203,2 

101,6 

50,8 

30 

75 

-46 

-5 

f 

127,0 

203,2 

203,2 

93 

150 

100 

-Ó5 


girou a 100 rpm. Quando o carro bate na árvore de frente, está à 48 km/h c leva 0,1 s 
para ficar cm repouso. 

a. Qual a aceleração experimentada pela criança sentada no meio do banco traseiro, 0,6 m 
atrás do CG do carro, instantes antes do impacto? 

b. Qual a força que a criança de 455-N exerce sobre o cimo de segurança como resultado da 
aceleração, instantes antes do impacto? 

c. Assumindo uma desaceleração constante durante os 0,1 s de impacto, qual foi a 
magnitude da aceleração media sentida pelos passageiros nesse intervalo? 

** 7-11 Para as linhas indicadas na Tabela P7-1, encontre o pulso angular dos elos 3 e 4 e o pulso linear 
da junta pinada entre os elos 3 e 4 (ponto B). Assuma um pulso angular de zero no elo 2. A 
configuração c a terminologia do mecanismo são mostradas na Figura P7-1. 

* ** 7“ 12 Você está montado sobre um carrossel, está em rotação constante a 15 rpm. O carrossel 

possui um raio interno de 1 m e externo de 3 m. Vocé começa a se deslocar de dentro para 
fora ao longo do raio. O pico da sua velocidade com relação ao carrossel ó de 8 km/h, 
quando o raio c dc 2 m. Qual c a magnitude máxima dc aceleração dc Coriolis e qual a sua 
direção cm relação ao carrossel? 

7-130 mecanismo na Figura P7-5a tem O^A = 20,3, AB = 49, AC = 33,8 e deslocamento = 9,7 mm. O 
ângulo da manivela na posição mostrada c 34,3° c o ângulo BAC *» 38,6°. Encontre a 3 , Ã A , 


* Respostas no Apêndice F. 


* * Esses problemas foram 

elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
dc equações Mathcad\ 
Matlab ou TKSofoer* 



FIGURA P7-3 

Configuração é terminologia para os problemas 7-7, 7-8 e 7-59. 
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TABELA 

P7-4 

Dados do Problema 7-9 









Unha 

Elo 1 

Elo 2 

Ela 3 

Elo 4 

Elo 5 

®pa 

6 3 

X 

0 

02 

Í02 

ot 2 

a 

152,4 

25,4 

177,8 

228,6 

101,6 

152,4 

30 

2.0 

30 

60 

10 

0 

b 

152,4 

127,0 

177,8 

203,2 

101,0 

228,6 

25 

-2.5 

ÓO 

30 

-12 

5 

c 

7ó,2 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

254,0 

60 

-0.5 

0 

45 

-15 

- 10 

d 

101,6 

127,0 

177,8 

203,2 

101,6 

127,0 

45 

- 1.0 

120 

75 

24 

-4 

e 

127,0 

228,0 

279,4 

203,2 

203,2 

228,6 

300 

3.2 

-50 

-39 

-50 

10 

f 

254,0 

50,8 

177,8 

127,0 

7ó,2 

254,0 

120 

1.5 

30 

120 

-45 

50 

g 

381,0 

177,8 

228,6 

279,4 

101,6 

101,6 

300 

2.5 

-90 

75 

100 

18 

h 

304,8 

203,2 

177,8 

228,6 

101,6 

152,4 

20 

-2.5 

60 

55 

-65 

25 

/ 

228,6 

177,8 

203,2 

228,6 

101,6 

228,6 

60 

-4.0 

120 

100 

25 

- 25 


A í ,eÁ c para a posição mostrada para oo 2 = 15 rad/s e a 2 =10 rad/s 1 nas direções mostradas, 
a. Usando o método gráfico da diferença de aceleração. 

** b. Usando um método analítico. 

7-14 O mecanismo na Figura P7-5b tem I [2 Á = 19J, AB = 38,1 cyfC = 30,5 mm. O ângulo 

equivalente da manivela na posição mostrada ê 77° c o ângulo BÁC = 30°. Encontre X At 
A b e À c para a posição moslrada com <ü 2 — 10 rad/s nas direções mostradas, 
a. Usando o método gráfico da diferença de aceleração 

** b. Usando um método analítico. (Dica: crie um mecanismo equivalente para a posição 
moslrada e analise como um mecanismo de quatro barras com junta pinada.) 



Relação dc transmissão 
Fase do ângulo 


1 = 



6 “ 65 ” A .0 2 


FIGURA P7-4 

Configuração esquemática e terminologia da mecanismo para os problemas 7-9 e 7-ó0, 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos us atido os 
softwares de resolução 
dc equações Malhcad t 
Matlab ou TKSoher 
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FIGURA P7-5 

Problemas 7-13 até 7-15. 


7“ 15 O mecanismo na Figura P7-5c tem AB = 38,1 zAC = 30*5 mm. O ângulo de ÀB na posição 
mostrada é 128° e o ângulo BAC= 49°. A biela em B está com um ângulo de 59°. Encontre 
a 3 , AB c A C para a posição mostrada com = 254mm/s c A yl =381 mm/s 2 nas direções 
mostradas, 

a. Usando o método gráfico da diferença de aceleração 
*+ b. Usando um método analítico. 


* Respostas no Apêndice F. 


* * Esses problemas foram 
elaborados pana serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Maíhcad, 
Mcrtlab ou TKSofver: 


** 7-16 O mecanismo na Figura P7-6a tem 0 2 A = 5,6, AB = 9,5, O a C = 9,5, L { = 38,8 mm. B 2 é 135° 
no sistema de coordenadas xy. Esereva as equações vetoriais dc malha fechada, difcrcncic-as 
c faça uma análise completa da posição, da velocidade c da aceleração do mecanismo. 
Assuma ta 2 = 10 rad/s e ot 2 = 20 rad/s 2 . 

** 7-17 Repita o Problema 7-16 para o mecanismo mostrado na Figura P7-ób, que possuí as 

dimensões: = 61,9, L 2 = 15, L 3 = 45,8,Z 4 = 18,1 cl 5 = 23,1 mm. Õ 2 c 68*3° na sistema 
dc coordenadas xy t o qual está a -23,3° do sistema dc coordenadas XY. A componente X dc 
0 2 C é 59,2 mm. 

** 7-18 Repita o Problema 7-16 para o mecanismo mostrado na Figura P7-ób, que possui as 
dimensões: O^A = 11,7, 0 2 C = 20, L 2 = 25 cL 5 = 25,9 mm. O ponto B c deslocado 3,7 
mm do eixo x { c o ponto D é deslocado 24,7 mm do eixo x 2 . 0 2 está a 13,3° no sistema dc 
coordenadas 

** 7-19 Repita o Problema 7-16, para o mecanismo mostrado na Figura P7-6d, que possui as 

dimensões: L 2 = 15, l 2 = 40,9 c L 5 = 44,7 mm. 0 2 está a 24,2° no sistema dc coordenadas 
AT. 

** 7-20 A Figura P7-7 mostra um mecanismo de seis barras com 0 2 B = 25,4, BD = 38,1, DC = 88,9, 
DOfr = 76,2 c h = 33,0 mm. Encontre a aceleração angular do elo 6, se <a 2 é uma rotação 
constante dc 1 rad/s. 

* 7-21 O mecanismo na Figura P7-8a tem o elo 1 a -25° c elo 2 a 37° no sistema de coordenadas 
global XY. Encontre ct 4 , A^ c no sistema dc coordenadas global para a posição mostrada 

se (ú 2 = 15 rad/s SH c = 25 rad/s 2 SAH. Use o método gráfico da diferença dc aceleração. 

** 7-22 O mecanismo na Figura P7-Sa possui o elo 1 a -25° e elo 2 a 37 p no sistema de coordenadas 
global XY. Encontre a 4 , A^ e A^ no sistema dc coordenadas global para a posição mostrada 

se =15 rad/s SH c ^ 25 rad/s 2 SAH, Use um método analítico. 

** 7-23 Em t = 0, o mecanismo na Figura P7-8a possuí o elo 1 a - 25 c e o elo 2 a 37° no sistema 
de coordenadas global XY e tn 2 = 0. Escreva um programa ou use um sistema dc equações 
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FIGURA P7-Ó 

Problemas 7-1 ó até 7-19. 


para encontrar c plotar úü 4 , a 4 V A , À A ,V B e A B no local do sistema dc coordenadas para 
a amplitude máxima de movimento que esse mecanismo permite, se = 15 rad/s 2 SH 
constante. 

* 7-24 O mecanismo na Figura P7-8b possui o elo 1 a -36° c elo 2 a 57° no sistema dc coordenadas 
global XY. Encontre a 4 , c A 3 no sistema dc coordenadas global para a posição mostrada 
se as 2 = 20 rad/s SÁH, constante. Use o método gráfico da diferença dc aceleração. 



FIGURA P7-7 


Problema 7-20, Cortesia do prof. J. M. Vance, lowa State üniverslty. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
dc equações Mathcad> 
Matlab ou TKSoher 
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(d) Mecanismo d© quatro barras (b) Mecanismo d© quatro barras (c) Compressor radial 




L 2 ==63 
L 2 = 130 

deslocamento = 52 


(d) Transportador de viga (e) Mecanismo de alavanca excêntrica (f) Mecanismo biela-ma nível a 

com deslocamento 


1^87 
L 2 = 49 
L3 = 100 
U= 153 
I 5 = 100 
L$- 153 



(g) Mecanismo de freio de tambor 



4,5 típico 

(h) Mecanismo simétrico 


Lí =45,8 
l 2 = 19,8 
L 3 = 19,4 
L 4 = 38,3 
L 5 = 13,3 
L 7 = 13,3 
Lfi-19,8 
L 9 = 19,4 


Todas as dimensões em mm 


FIGURA P7-8 

Mecanismos para os problemas 7-21 até 7-38, Adaptado de P, H, Híll & w. P. í?u!e, Mechanisms: Anatym and Design, com 
autorização, 
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** 7-25 O mecanismo na Figura P7-8b possui o elo 1 a -36° c elo 2 a 57° no sistema de coordenadas 
global XY. Encontre a 4 , c A g no sistema de coordenadas global para a posição mostrada 
se (ü 2 = 20 rad/s SAH, constante. Use um método analítico. 

** 7-26 Para o mecanismo na Figura P7-Sb, escreva um programa de computador ou use um 

software de resolução de equações para encontrar e plotar a 4 , A 4 e A g no local do sistema 
de coordenadas para a amplitude máxima de movimento que esse mecanismo permite, se (ú 2 
“ 20 rad/s SAH, constante. 

7-27 O mecanismo biela-manivela deslocado na Figura P7-8Í possui o elo 2 a 51° no sistema de 
coordenadas global XY. Encontre c A g no sistema global de coordenadas para a posição 
mostrada se tu 2 = 25 rad/s SH, constante. Use o método gráfico da diferença de acelerações. 

** 7-28 O mecanismo biela-manivela deslocado na Figura P7-8f possui o elo 2 a 51° no sistema de 
coordenadas global XY, Encontre A Á e A g no sistema global de coordenadas para a posição 
mostrada se to 2 * 25 rad/s SH, constante. Use um método analítico. 

** 7-29 Para o mecanismo biela-manivela deslocado na Figura P7-8f, escreva um programa de 
computador ou use um software de resolução de equações para encontrar e plotar e 
A b no sistema de coordenadas global para a amplitude máxima de movimento que esse 
mecanismo permite, supondo ca 2 = 25 rad/s SAH, constante. 

7-30 O mecanismo na Figura P7-8d possui o elo 2 a 58° no sistema global de 
coordenadas XY. Encontre A^, A^ e A caixa (aceleração da caixa) no sistema global de 
coordenadas para a posição mostrada se = 30 rad/s SH, constante. Use o método gráfico 
da diferença de acelerações. 

** 7-31 O mecanismo na Figura P7-8d possui o elo 2 a 58° no sistema global de coordenadas XY. 
Encontre A^, A B e A caixa (aceleração da caixa) no sistema global de coordenadas para a 
posição mostrada se a> 2 = 30 rad/s SH, constante. Use um método analítico. 

** 7-32 Para o mecanismo na Figura P7-8d, escreva um programa de computador ou use um 

software de resolução de equações para encontrar e plotar A^, A g e A caixa (aceleração da 
caixa) no local do sistema de coordenadas para a amplitude máxima de movimento que esse 
mecanismo permite, se da 2 = 30 rad/s SH, constante. 

7-33 O mecanismo na Figura P7-8g possui o eixo local xy a -119 o e O^À a 29° no eixo de 
coordenadas global XY. Encontre a 4 , A Â e A^ no sistema de coordenadas global para a 
posição mostrada se eo 2 =15 rad/s SH, constante. Use o método gráfico da diferença de 
acelerações. 

** 7-34 O mecanismo na Figura P7-8g possui o eixo local xy a -119° c O^Á a 29° no eixo de 
coordenadas global XY. Encontre ot 4 , A^ c A B no sistema de coordenadas global para a 
posição mostrada se a> 2 = 15 rad/s SH c n 2 = 10 rad/s, constante. Use um método analítico. 

** 7-35 Em l = 0, o mecanismo não Grashof na Figura P7-8g possui o eixo local xy a -119° e 0 2 À 
a 2 9 Q no eixo de coordenadas global XY e üi 2 = 0. Escreva um programa de computador 
ou use um software de resolução de equações para encontrar e plotar m 4 , a^V^, A^, V 5 e 
A â no local do sistema de coordenadas para a amplitude máxima de movimento que esse 
mecanismo permite, se 02 = 15 rad/s SAH, constante, 

7-36 O compressor radial de trés cilindros na Figura P7-8c possui esses cilindros equidistantes 
a 120°. Encontre as acelerações dos pistões A 6 , A ? , A fi com a manivela a - 53° usando o 
método gráfico se íü 2 = 15 rad/s SH, constante. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas forem 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathctid, 
Matlab ou TKSoher. 
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P 



dimensões cm mm 

FIGURA P7-9 _ 

Problema 7-39 (ver 
Apêndice A). 



^entrada 


Acoplador 


Chave 


VíanivelV Sc f“‘ d s ° r 
50,8 mm X 182,5 


Teira 


\ 


244,5 

@ -A3 


FIGURA P7-11 


Problema 7-41. 


7-37 O compressor radial de três cilindros na Figura P7-8c possui esses cilindros equidistantes 
a 120°. Encontre as acelerações dos pistões A fj , A 7l A a com a manivela a -53° usando um 
método analítico se (o 2 = 15 rad/s SH, constante 

** 7-38 Para o compressor radial de trõs cilindros na Figura P7-8c, escreva um programa de 
computador ou use um software de resolução de equações para encontrar c plotar as 
acelerações do pistão A ü , À 7 , Ampara uma revolução da manivela. 

* « 7-39 A Figura P7-9 mostra um mecanismo em uma posição. Encontre as acelerações instantâneas 

dos pontos A, B c P se o elo O^A está rotacionando SH a 40 rad/s. 

* ** a Figura P7-10 mostra um mecanismo e a curva do acoplador. Escreva um programa de 

computador ou use um soílwarc de resolução de equações para calcular c esboçar a magnitude 
c a direção da aceleração do ponto do acoplador P com incremento de 2 o no ângulo da manivela 
para to 2 = 100 rpm. Confira seus resultados com o programa Fourbar (ver Apêndice A). 

* ** 7-41 A Figura P7-11 mostra um mecanismo que opera com a manivela a 500 rpm. Escreva um 

programa de computador ou use um software de resolução de equações para calcular e 
esboçar a magnitude c a direção da aceleração do ponto B com incremento de 2 o no ângulo 
da manivela. Confira seus resultados com o programa Fourbar. 

* * 1 » 7.42 A Figura P7-12 mostra um mecanismo c a curva do acoplador. Escreva um programa 

de computador ou use um software de resolução de equações para calcular c esboçar a 
magnitude c a direção da aceleração do ponto do acoplador P com incremento de 2 o no 
ângulo da manivela para úa 2 = 20 rpm até a máxima amplitude de movimento possível. 
Confira seus resultados com o programa Fourbar. 

* ** 7-43 A Figura P7-13 mostra um mecanismo c a curva do acoplador. Escreva um programa 

de computador ou use um software de resolução de equações para calcular c esboçar a 
magnitude e a direção da aceleração do ponto do acoplador P com incremento de 2 o no 
ângulo da manivela para (ü 2 - 80 rpm até a máxima amplitude de movimento possível. 
Confira seus resultados com o programa Fourbar. 

* ** 7-44 A Figura P7-14 mostra um mecanismo c a curva do acoplador. Escreva um programa 

de computador ou use um software de resolução de equações para calcular e esboçar a 
magnitude c a direção da aceleração do ponto do acoplador P com incremento de 2° no 
ângulo da manivela para to 2 * 80 rpm até a máxima amplitude de movimento possível. 
Conllra seus resultados com o programa Fourbar. 

** 7-45 A Figura P7-15 mostra uma serra elétrica usada para cortar metal. O elo 5 pi votado em 
0 5 c as forças da lâmina contra a peça de trabalho enquanto o mecanismo movimenta a 


* Respostas no Apêndice F. 


* * Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcaã\ 
Matlab ou TKSoIver, 


FIGURA P7-10 

Problema 7-40. 
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FIGURA P7-12 



Problema 7-42. 


lâmina (do 4) para frente c para Irás sobre o elo 5 para cortar a parle. O mecanismo possui 
um deslocamento no mecanismo biela-manivela com as dimensões mostradas na íigura. 
Desenhe um diagrama do mecanismo equivalente e, então, calcule e esboce o gráfico da 
aceleração da serra respeitando o pedaço que está sendo cortado, com uma revolução da 
manivela a 50 rpm. 

** 7-46 A Figura P7-1Ó mostra um transportador de viga c um mecanismo tipo “pega e posiciona”, o 
qual é analisado como dois mecanismos de quatro barras com uma manivela em comum. Os 
comprimentos dos elos são dados na figura. A fase do ângulo entre os dois pinos da manivela 
no cio 4 c 5 c indicada. Os cilindros que são empurrados tém 60 mm de diâmetro. O ponto 
dc contato cnlrc a haste vertical esquerda c o cilindro mais a esquerda na posição mostrada é 
58 mm a SEP cm relação à extremidade esquerda do acoplador do paralelogramo (ponto D ). 
Calcule e esboce o gráfico da aceleração relativa entre os pontos E&P para uma revolução 
da engrenagem 2. 

** 7-47 A Figura P7-17 mostra um mecanismo dc descarregamento dc rolo dc papel acionado 
por um cilindro pneumático. Na posição mostrada, O a A é 0,3 m a 226° e 0 2 0 A = 0,93 
m a 163>2°. Os elos V são presos rigidamente a O a A. O centro do rolo de papel é 0,707 
m de O a a -181° em relação a O a A. O cilindro pneumático ê retratado com aceleração 
constante dc 0 3 lm/s 2 . Desenhe um diagrama esquemático do mecanismo, cscrcva as 


B 



m 


Problema 7-13. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos us atido os 
softwares de resolução 
dc equações Malhcad t 
Matlüb ou TKSoheK 
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FIGURA P7-14 

Problema 7-44. 


* * Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad\ 
Mütíab ou TKSohex. 


equações necessárias, calcule e esboce o gráfico da aceleração angular do rolo de papel e a 
aceleração linear do centro, quando ele gira 90° SAH da posição mostrada. 

** 7“48 A Figura P7-1S mostra um mecanismo e suas dimensões. Encontre as acelerações dos pomos 
A, B e C para a posição mostrada se cü 2 = 40 rad^min e ct 2 = -1500 rad/min 2 , como mostrado. 

** 7-49 A Figura P7-19 mostra um transportador tipo viga. Calcule c esboce o gráfico da aceleração 
4 vají j para uma revolução de entrada da manivela 2 a 100 rpm. 

** 7“50 A Figura P7-20 mostra uma rctificadora plana. Àpcça de trabalho oscila abaixo dc um rebolo 
de 90 mm dc diâmetro girando por um mecanismo biela-manivela, o qual tem uma manivela 
dc 22 mm, uma biela de 157 mm e deslocamento dc 40 mm. A manivela gira a 30 rpm, 
enquanto o rebolo gira a 3450 rpm. Calcule c esboce o gráfico da aceleração relativa do ponto 
de contato do rebolo com a peça de trabalho após uma revolução da manivela. 



FIGURA P7-15 

Problema 7-45 Serra alternativa motorizada. Adaptado de P. H. Hill & W. P. Rule. Mechanisms: Analysis and D&sign, cam 
autorização. 























































ANÁLISE DE ACELERAÇÕES 


389 


X- 


Rclaçao dc 
transmissão = -1 

OjjÍ = O 4 D = 40 
0 2 0 4 =108 I 3 = 10S 
0$B - 13 = Raios excêntricos 
0 6 C= 92 Li-ÇB- 193 
O g E = 164 0 ã 0 5 = 12S 




36 ° i 5 

J_1_ 


Excentricidade na 
engrenagem 5 
Todas dimensões em mm 


Seção X-X 


FIGURA P7-16 

Problema 7-46 Transportador com mecanismo tipo “pega e posiciona". Adapfaao de P. H. Hili & W. P. Pule. Mechanisms: 
Anatysis and Design J com autorização. 


** 7-51 A Figura P7-21 mostra um mecanismo com cio dc arrasto c suas dimensões. Escreva as 
equações necessárias c resolva-as para calcular a aceleração angular do elo 4 para uma 
entrada de íu 2 = 1 rad/s. Comente sobre o uso desse mecanismo. 

7-52 A Figura P7-22 mostra um mecanismo com dimensões. Use um método gráíieo para calcular 
as acelerações dos pontos A, BcC para a posição mostrada. <ú 2 = 20 rad/s. 



FIGURA P7-17 

Problema 7-47, 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Malhcad t 
Matlüb ou TKSolver 
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FIGURA P7-18 

Problema 7-43 Adaptado de P. H. HBI & W. P. Rule. Mechanisms: Anot/sis and Design com autorização, 

7-53 A Figura P7-23 mostra um mecanismo de retomo rápido e suas dimensões. Use um 

método gráfico para calcular as acelerações dos pontos A,BcC para a posição mostrada. 
fl> 2=10 rad/s. 

** 7-54 A Figura P7-23 mostra um mecanismo de retomo rápido e suas dimensões, Use um método 
analítico para calcular as acelerações dos pomos A,BqC para uma revolução do elo de 
entrada. ta 2 = 10 rad/s. 


* * Esses problemas foram 
elaborados pana serem 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Maíhcad, 
Mcrtlüb ou TKSolver, 



Problema 7-49 Mecanismo de transporte com oito barras de linha reta. 
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FIGURA P7-20 

Problema 7-50 Um amolador de superfície. 

** 7-55 A Figura P7-24 mostra um mecanismo dc pedal de bateria. OjA = 100 mm a 162° c rotaciona 
para 171° a Á\ 0 2 0 A = 56 mm, ÀB = 28 mm, ÁP = 124 mm c 0 4 B = 64 mm. A distância dc 
0 4 para F entra{ j a é 48 mm. Se a velocidade de entrada é de magnitude constante de 3 

m/s, encontre a aceleração de saída para toda a amplitude do movimento. 

** 7-56 Uma carreta tombou enquanto tentava entrar na rodovia. Â entrada da estrada tem um raio 
de 15,24 m a esse pomo c inclinação dc 3 o para o lado dc íora da curva. A carroccria, que 
possuí 13,72 m de comprimento por 2,44 m de largura por 2,59 de altura (4 m do chão até 
em cima), estava carregada com 197,6 kN de rolos de papel em duas fileiras e duas camadas, 



FIGURA P7-21 

Problema 7-51 de P. H. HilI & W. P. Rule, Mechanisms: Anafysls and Design. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serena 
resolvidos usando os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad t 
Matlab ou TKSolver 
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FIGURA P7-22 

Problema 7-52 de P. H. Hill & W. P. Rule. JVfecftanisms; Ana/yste and Design. 


como mostrado na Figura P7-25, Os rolos têm 1,016m de diâmetro por 0,915 de comprimento 
e pesam aproximadamente 4,00 kN cada. A carroceria vazia pesava 62,28 kN. O motorista 
informou que ele estava viajando a menos de 24 km/h e que a caiga de papel sc moveu, 
encostou na parede da canroecria c tombou o caminhão. À companhia de papel que carregou 
o caminhão informou que a carga estava propriamente alojada c nada sc moveria àquela 
velocidade, Testes independentes de coeficiente de atrito entre rolos de papéis similares e 



mm 


FIGURA 7-23 

Problemas 7-53 a 7-54 de P. H, Híll & W. P. Rule, Mecficrnisms; Anaiysis and Design. 













ANÁLISE DE ACELERAÇÕES 


393 


uma base dc canroccria similar deram um valor de 0,43 +- 0,08, O centro de gravidade da 
carga da carroceria c estimado para estar 2,286 m acima da estrada, Determine a velocidade 
que causaria o início do tombamento do caminhão e a velocidade com a qual os rolos iriam 
começar a deslizar para os lados. O que você acredita ter causado o acidente? 

** 7-57 A Figura P7-26 mostra um correia em V. As polias têm diâmetros primitivos dc 150 c 
300 mm, respectivamenie. A polia menor é acionada a uma rotação constante de 1750 
rpm. Para um elemento diferencial da seção transversal da correia, escreva as equações 
da aceleração para um percurso completo desse elemento cm torno das polias, incluindo 
seu trajeto. Compute c esboce o gráfico da aceleração do elemento diferencial cm função 
do tempo para um percurso dc uma volta do caminho da correia. O que sua análise lhe 
informou sobre o comportamento dinâmico da correia? Relacione suas descobertas com 
suas observações pessoais de uma correia desse tipo em operação. (Olhe no laboratório 
de máquinas da escola ou embaixo do capê de um automóvel, mas cuidado com seus 
dedos!) 

** 7-58 Escreva um programa usando um soílware de resolução de equações ou qualquer outra 
linguagem de computador para resolver os deslocamentos, velocidades c acelerações de 
um mecanismo bida-manivcla com deslocamento, como mostrado na Figura P7-2, Esboce 
o gráfico da variação angular cm todos os dos c as posições, velocidades c acelerações 
lineares dc todos os pinos, com uma velocidade angular dc entrada constante para uma 
revolução dc ambas as configurações do mecanismo, ou seja, tanto aberta quanto cruzada. 
Para testar o programa, use os dados da linha a da Tabela P7-2. Confira seus resultados com 
o programa S líder (ver Apêndice A). 

** 7-59 Escreva um programa usando um soílware dc resolução de equações como Mathcad, 
Matiab ou TKSoiver para resolver os deslocamentos, velocidades e acelerações de um 
mecanismo biela-manivela invertido como mostrado na Figura P7-3. Esboce o gráfico da 
variação angular em todos os dos c as posições, velocidades e acelerações lineares de todos 
os pinos com uma velocidade angular dc entrada constante para uma revolução dc ambas as 
configurações do mecanismo, tanto aberta quanto cruzada. Para testar o programa, use os 
dados da linha e da Tabela P7-3, exceto o valor de a 2 , será zero para esse exercício. 

** 7-60 Escreva um programa usando um soílware dc resolução dc equações como Mathcad , 
Matiab ou TKSolver para resolver os deslocamentos, velocidades c acelerações dc um 
mecanismo dc cinco barras engrenado, como mostrado na Figura 7-4. Esboce o gráfico da 
variação angular em todos os dos e as posições, velocidades e acelerações lineares de todos 
os pinos com uma velocidade angular de entrada consLante para uma revolução de ambas 
as configurações do mecanismo, tanto aberta quanto cruzada. Para testar o programa, use 


tambor 


P* p 



FIGURA 7-24 

Problema 7-55. 


** Esses problemas foram 
elaborados para serem 
resolvidos usatido os 
softwares de resolução 
de equações Mathcad, 
Matiab ou TKSolver. 



FIGURA P7-25 

Problema 7-56 
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FIGURA P7-26 

Pfoblema 7-57. Um acionamento por correia trapezoidal em dois canais, Cortesia de T. B, Woods 
Sons Co., Chombersburg , PA, 


os dados da linha a da Tabela P7-4. Confira seus resultados com o programa Fivebar (ver 
ApÈndiccÁ). 

7-61 Encontre a aceleração da biela na Figura 3-33 para a posição mostrada se 0 2 = 110 G em 
relação ao dxo globais, assumindo uma constante dc ta 2 = 1 rad/s SH. 
a. Usando um método gráfico. ** b. Usando um método analítico. 


** Note que esses 
problemas podem ser de 
solução longa c talvez 
sejam mais apropriados 
para o desenvolvimento 
de um projeto, em vez de 
uma tentativa ao longo 
da noite. Na maioria dos 
casos, sua solução pode ser 
checada com os programas 
Fourbar, Fivebar, 
Slider ou Sixbàr (ver 
Apêndice A). 


7-62 Escreva um programa usando um soflwarc de resolução dc equações como Mathcad, Maílab 
ou TKSolver para calcular c esboçar o gráfico da aceleração angular do cio 4 c a aceleração 
linear da biela 6 do mecanismo bícla-manivela dc sets barras da Figura 3-33, cm função do 
ângulo de entrada do elo 2 para uma rotação constante tu 2 = 1 rad/s SH, Esboce como 
função de 0 2 e separadamente em função da posição da biela, como mostrada na figura. 

** 7-63 Encontre a aceleração angular do cio ó do mecanismo na Figura 3-34 parte (b) para a 

posição mostrada (0 6 = 90° em relação ao eixo x) assumindo constante <ü 2 = 10 rad/s SH. 
a. Usando um método gráfico. ** b. Usando um método analítico. 

** 7-64 Escreva um programa usando um software de resolução dc equações como Mathcad, Matlab ou 
TKSolver para calcular c esboçar o gráfico da aceleração angular do do 6 do mecanismo dc seis 
barras da Figura 3-34, cm iunção dc 0 2 para uma constante = 1 rad/s SH. 

7-65 Use compasso e esquadro (régua) para desenhar o mecanismo da Figura 3-35 com do 2 a 
90° c encontre a aceleração angular do do 6 do mecanismo, assumindo uma constante <ü 2 = 
10 rad/s SÁH quando 0 2 = 90°. 

a. Usando um método gráfico. •• b. Usando um método analítico. 

** 7-66 Escreva um programa usando um soílware dc resolução de equações como Mathcad , 

Maílab ou TKSolver para calcular e esboçar o gráfico da aceleração angular do do 6 de um 
mecanismo dc seis barras da Figura 3-35, em função dc 8 2 para um rotação constante co 2 = 1 
rad/s SAH. 

** 7-67 Escreva um programa usando um software de resolução de equações como Mathcad , Matlab, 
ou TKSolver para calcular e esboçar o gráfico da aceleração angular do do 8 no mecanismo da 
Figura 3-36 cm função de 0 2 para uma rotação constante a 2 -1 rad/s SAH. 

** 7-68 Escreva um programa usando um software dc resolução dc equações como Mathcad, Maílab 
ou TKSolver para calcular e esboçar o gráfico da aceleração angular do do 8 no mecanismo 
da Figura 3-36 c para calcular e esboçar o gráfico da magnitude e direção da aceleração do 
ponto P da Figura 3-37a em fimção dc 0 2 - Também calcule c esboce a aceleração do ponto P 
cm relação a extremidade A. 
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** 7-69 Repita o Problema 7-68 para o mecanismo da Figura 3-37b. 

7-70 Encontre as acelerações angulares dos elos 3 e 4 e as acelerações lineares dos pontos A, B e P 1 no 
sistema de coordenadas XY para o mecanismo da Figura P7-27 na posição mostrada. Assuma que 
0 2 = 45° no sistema de coordenadas XYc (ú 2 = 10 rad/s, constante. As coordenadas do ponto no 
elo 4 são (2,913, 0,843) m em relação ao sistema de coordenadas xy. 

a. Usando um método gráfico. 

** b. Usando um método analítico. 

** 7-71 Usando os dados do Problema 7-70, cscrcva um programa usando um software dc resolução 
dc equações como Mathcad , Mailab ou TKSolver para calcular c esboçar o gráfico da 
magnitude c da direção da aceleração absoluta do ponto P ] na Figura P7-27 em função de 

7-72 Encontre as acelerações angulares dos elos 3 e 4 e a aceleração linear do ponto P no sistema 
dc coordenadas XY para o mecanismo na Figura P7-28 na posição mostrada. Assuma que 
Õ 2 = -94,121° no sistema dc coordenadas XY, ü> 2 = 1 rad/s, e = 10 rad/s 3 . A posição do 
ponto do acoplador P no elo 3 em relação ao ponto À ó: p = 381 mm, Õ 3 = 0° 

a. Usando um método gráfico. 

b. Usando um método analítico. 

** 7-73 Para o mecanismo na Figura P7-2S, cscrcva um programa usando um software dc resolução 
dc equações como Mathcad\ Matláb ou TKSolver para calcular c esboçar o gráfico da 
velocidade angular c a aceleração dos elos 2 c 4, c a magnitude c direção da velocidade c 
aceleração do ponto P cm função dc 0 2 pela possível amplitude de movimento começando 
na posição mostrada. A posição do ponto do acoplador P no elo 3 em relação ao ponto A é: 
p = 381 mm, 5 3 = 0°. Assuma que @ t = 0, 0 2 = -94,121° no sistema dc coordenadas XY, 
cú 2 = 0 rad/s, c a2 = 10 rad/s 2 , constante. 


1 , 



X 


dos casos, sua solução 
pode ser checada com 
os programas Fourbar, 
Slider ou Sixbar (ver 
Apêndice À), 


problemas pedem ser de 
solução longa o talvez 
sejam mais apropriados 
para o desenvolvimento 
dc um projeto, em vez de 
uma tentativa ao longo 
da noite. Na maioria 


** Note que esses 


FIGURA P7-27 

Problemas 7-70 e 7-71 Uma bomba de óleo de campo - dimensões em metros. 
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FIGURA P7-29 

Compasso elíptico - 
Problema 7-74. 



FIGURA P7-28 

Problemas 7-72 e 7-73 Mecanismo da porta do bagageiro de mâo de um avíãa - dimensões em mm. 


7-74 Derive a expressão analítica da aceleração dos pontos A e B na Figura P7-29 cm função 
de cd 3 , e o comprimento AB do elo 3. Use uma equação vetorial de malha fechada. 
Codifique-as em um software de solução de equações ou em uma linguagem de programação 
g esboce os gráficos. 



























Capítulo 


PROJETO DE CAMES 

E mais fácil de projetar do que executar. 

Samuel Johnson 


8.0 INTRODUÇÃO 

Sistemas came seguidor são frequentemente usados em todos os tipos de máquinas. As 
válvulas no motor do seu automóvel são operadas por cames. Máquinas usadas na manufatura 
de bens de consumo estão cheias de cames. Comparados aos mecanismos de barras, cames são 
mais simples para projetar uma função específica como saída, porém são mais difíceis e mais 
caros de construir do que um mecanismo de barras. Cames são formas degeneradas dos meca¬ 
nismos de quatro barras, em que o elo acoplador é trocado por uma meia junta, como mostrado 
na Figura 8-1. Esse tópico foi discutido na Seção 2.10 na transformação dos mecanismos de 
barras (ver Figura 2-12). Para qualquer posição instantânea do came e do seguidor, podemos 
substituir por um mecanismo de barras que, para essa posição instantânea, executará o mesmo 
movimento que o original. Na verdade, o came seguidor é um mecanismo de quatro barras, 
no qual os elos possuem comprimento (equivalente) variável. Essa é a diferença conceituai 
que faz com que o came seguidor seja um gerador de funções mais flexível e útil. Podemos 
virtualmente especificar qualquer função de saída que desejarmos e criar uma superfície curva 
no came para gerar aquela função no movimento do seguidor. Não estamos limitados a elos de 
comprimentos fixos como nos casos de sínteses de mecanismos de barras. O came seguidor é 
um dispositivo mecânico extremamente útil sem o qual as tarefas dos projetistas de máquinas 
seriam bem mais difíceis de serem efetuadas. Mas, como para tudo na engenharia, existem 
recomendações a serem feitas. Isso será discutido nas próximas seções. Uma lista das variáveis 
usadas neste capítulo é fornecida na Tabela 8-1. 

Esse capítulo apresentará a abordagem apropriada para se projetar um sistema came se¬ 
guidor e alguns exemplos de problemas que projetistas de came inexperientes podem sofrer. 
Considerações teóricas de funções matemáticas comumente usadas para curvas de came serão 
discutidas. Métodos de derivação de funções polinomiais adaptadas para satisfazer qualquer 
grupo de condições de contorno serão apresentados. Será encaminhada a tarefa de dimensionar 
o came, considerando o ângulo de pressão e o Taio de curvatura. 
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TABELA 8-1 Notações usadas nesse capítulo 

f- Tempo, segundos (s) 

0 = Ângulo do eixo do cama graus ou radianos (rad) 
o = Velocidade angular do eíxo do cama rad/s 

p = Angulo total de qualquer segmento, subida descida ou espera, graus ou rad 
h = Elevação total (subida ou descida) de qualquer segmento, unidade de comprimento 
e, E= Deslocamento do seguidor, unidade de comprimento 
v = deldG = Velocidade do seguidor, comprimento/rad 
V = dEldt = Velocidade do seguidor, comprlmento/s 
a - dv/dO = Aceleração do seguidor, comprimento/rad 2 
A = dV/dt = Aceleração do seguidor, comprimento/s 2 
p = da/dO = Pulso do seguidor, comprlmento/rad 3 
P - dAfdt= Pulso do seguidor, comprimento/s 3 

Gvap* refere-se ao grupo de diagramas, unidade de comprimento por radianos 

E VA P* refere-se ao grupo de diagramas, unidade de comprimento por tempo 

R b = Raio da circunferência de base, unidade de comprimento 

Rp = Raio da circunferência primária, unidade de comprimento 

Rs m Raio do seguidor de roleta unidade de comprimento 

£ = Excentricidade do came seguidor, unidade de comprimento 

= Ângulo de pressão, graus ou radianos 

p ■ Raio de curvatura da superfície do came, unidade de comprimento 

Pprimithso = ^ a '° curvatura da curva primitiva, unidade de camprimento 

Prnfo “ ^ a '° d 0 curvatura mínimo da curva primitiva ou da 
superfície do came, unidade de comprimento 

* Da sigla cm inglês s vaj. Nas formulações ao longo do livro, optamos por manter as variáveis ou índices referentes 
aos diagramas em questão como no original. (N.R.T.) 


O software de computador Dynacam será usado por todo este capítulo como ferramenta 
para apresentar e ilustrar os conceitos de projeto e as soluções. Para mais informações, ver o 
Apêndice A. 

S. 1 TERMINOLOGIA PARA CAMES 

Sistemas came seguidor podem ser classificados de muitas maneiras: pelo tipo de movi¬ 
mentação do seguidor, de translação ou rotação (oscilação); pelo tipo do came, radial, de 
roleíe ou tridimensional; pelo tipo de fechamento da junta, de força ou de forma; pelo tipo de 
seguidor, curvo ou liso, rotacionando ou deslizando; pelo tipo de movimento crítico, posição 
extrema crítica (PEC) ou percurso de movimento crítico (PMC); pelo tipo programado de 
movimentação , sobe-desce (SD), sobre-desce-para (SDP), sobe-para-desce-para (SPDP). 
Iremos discutir cada um desses esquemas de classificação com mais detalhes. 





PROJETO DE CAMES 


399 


Tipo de movimentação do seguidor 

A Figura 8-Ia mostra um sistema com oscilação, ou rotação do seguidor. A Figura 8-lb 
mostra a translação do seguidor. Eles são análogos ao mecanismo de quatro barras manivela 
seguidor e ao de biela-manivela, respectivamente. Um mecanismo de quatro barras equiva¬ 
lente pode ser substituído poT um sistema carne seguidor para qualquer posição instantânea. 
Os comprimentos dos elos equivalentes são determinados pelas localizações instantâneas dos 
centros de curvatura do carne e do seguidor, como mostrado na Figura 8-1. Às velocidades e 
acelerações do sistema carne seguidor podem ser encontradas analisando-se o comportamento 
do mecanismo equivalente em qualquer posição. Uma prova disso pode ser encontrada na 
referência [1]. Com certeza, o comprimento dos elos equivalentes muda à medida que o carne 
seguidor se movimenta, fornecendo uma vantagem em relação a um mecanismo puro de bar¬ 
ras, pois permite maior flexibilidade para a movimentação critica desejada. 



Meia junta 
Seguidor 

/ 

/ 

f 

(Ü2 


Carne 



Elo equivalente 4 


Elo equivalente 


Mola 


Elo equivalente 3 


(cr) Um came seguidor oscilatório tem um mecanismo de quatro barras com junta pinada equivalente 


Came 

/ 

t 

“2 




Seguidor 


Meía junta 


Centro instantâneo 
de curvatura do came 


—- r 

Vseguidor 102 


Mola 


Elo equivalente 3 


Elo equivalente 


V seguidor 


Elo equivalente 4 


(b) Um came seguidor de translação tem um mecanismo biela-manrvelade quatro barras equivalente 

FIGURA 8-1 

Mecanismo de barras equivalente no mecanismo came seguidor 
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A escolha entre essas duas fornias de carne seguidor é usualmente ditada pelo tipo de movi¬ 
mentação desejada na saída. Se uma translação verdadeiramente retilínea for requerida, então é dito 
seguidor de translação. Se uma rotação pura é requerida na saída, então a oscilatória é a escolha 
óbvia. Essas são vantagens de cada uma das aproximações, separadas de suas características de 
movimento, dependendo do tipo de seguidor escolhido. Isso será discutido nas próximas seções. 


Tipo de fechamento da junta 

Juntas de força e de forma foram discutidas na Seção 2.3 e terão o mesmo significado aqui. 
Ajunta de força, como mostrado na Figura 8-1, requer que uma força externa seja aplicada na 
junta para manter os dois elos, carne e seguidor, fisicamente em contato. Essa força é usualmente 
Ibmecída por uma mola; definida como a direção positiva que une ajunta, não é permitido que 
se tome negativa. Se isso ocorrer, os elos terão perdido o contato porque uma junta de força sô 
pode empurrar, e não puxar. A junta de forma, como mostrado na Figura 8-2, força ajunta pela 
geometria. Nenhuma força externa é requerida. Existem duas superfícies de carne nesse arranjo, 
uma superfície em cada lado do seguidor. Cada superfície empurra, na sua vez, para movimentar 
o seguidor em ambas as direções. 

As figuras 8-2a e b mostram a trilha ou ranhura do eame que prende um único seguidor na ra¬ 
nhura e ambos tanto empurram quanto puxam o seguidor. A Figura 8-2c mostra outra variedade de 
arranjo unido por forma no came seguidor, chamada camcs eonj ugados. São dois cames fixos em 
um eixo comum, que são matematicamente conjugados um ao outro. Dois seguidores de rolete, 
anexados a um braço em comum, são empurrados em direções opostas pelos cames conjugados. 
Quando cames unidos por forma são usados no comando de válvulas de motores de automóveis 
ou motocicletas, são chamados cames desmodrômicos.* Há vantagens e desvantagens para am¬ 
bos os arranjos, de forma e de junta, que serão discutidas nas próximas seções. 


Tipo de seguidor 


* Mais informações sobre 
mecanismos de came 
seguidor desmodràmicos 
podem ser encontradas em 
<http ://members, chel lo. 
nl/~wgjjanscn/>, onde 
uma coleção de modelos 
das implementações 
comerciais pode ser vista 
funcionando em vídeos. 


Seguidor, nesse contexto, refere-se somente à parte do elo seguidor que mantém contato 
com o came. A Figura 8-3 mostra três arranjos comuns, face plana, cogumelo (curvo) e dc 
rolete. O seguidor de rolete tem como vantagem o baixo atrito (rolamento) em comparação ao 
contato de deslizamento dos outros dois, mas pode ser mais caro. Seguidores de face plana po¬ 
dem ter volumes menores que os seguidores de rolete para alguns projetos de came e, por essa 
razão epelo custo, são frequentemente usados em comando de válvulas automotivas. Seguido¬ 
res de rolete são mais frequentemente usados em maquinários de linha de produção, pois são 
mais simples para a troca e possuem a vantagem de estarem disponíveis em quaisquer quanti¬ 
dades nos estoques dos fabricantes. Cames com pistas ou trilhas requerem seguidores de Tolete, 
que são essencialmente rolamentos de esferas ou roletes produzidos com detalhes de montagem 
personalizados. A Figura 8-5a mostra dois tipos comuns de seguidores de rolete comerciais. 
Seguidor de face plana ou seguidor cogumelo são usualmente projetos personalizados e manu¬ 
faturados para cada aplicação. Para aplicações de grande volume, como motores automotivos, 
as quantidades são grandes o bastante para garantir um projeto personalizado de seguidor. 

Tipo de came 

A direção de movimentação do seguidor relativamente ao eixo de rotação do came deter¬ 
mina se será um came radial ou axial. Todos os cames mostrados nas figuras 8-1 a 8-3 são 
cames radiais, porque a movimentação do seguidor é, em geral, na direção radial. Cames 
radiais abertos são também chamados de cames-prato. 
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Meia junta 


Meia junta 


to, 


Came 


Seguidor 




Esa 

^seguidor 

Trilha ou ranhura 


to. 


Came 


Trilha ou ranhura 


(o) Come unido por formo com seguidor de translação (b) Came unido por forma com seguidor de oscilação 



Conjugado 2 


Conjugado 1 


(c) Comes conjugados com eixo comum 


to. 


Seguidor 


FIGURA 8-2 

Sistema de came seguidor unido por forma. 


A Figura 8-4 mostra um came axial, no qual o seguidor se move paralelamente ao eixo de 
rotação do came. Esse arranjo é também chamado de face do came se aberto (unido por força), 
e de rolete ou came tambor, se ratihurado ou instalado (unido por forma). 

A Figura 8-5b mostra uma seleção de carnes de vários tipos. No sentido horário a partir 
da esquerda no centro inferior, são eles: aberto (unido por força) axial ou came de face; came 
axial ranhurado (sobre trilha) (unido por forma) com engrenagem externa; aberto radial, ou 
came prato (unido por força); came axial nervurado (unido por forma); came axial ranhurado 
(tambor). 
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(a) Seguidor de ralete (b) Seguidor cogumelo 

FIGURA 6-3 

Três tipos comuns de carne seguidor, 



(c) Seguidor de face plana 


Um came tridimensional ou camoidc (não mostrado) é uma combinação dos eixos radial 
e axial do came. É um sistema com dois graus de liberdade. As duas entradas são a rotação do 
came com relação ao seu eixo e a translação do came ao longo de seu eixo. À movimentação do 
seguidor é uma função de ambas as entradas. O seguidor percorre a trilha em diferentes partes 
do came, dependendo da entrada axial. 



Seguidor 


FIGURA 8-4 

Come axial de ralete au tambor unido por forma seguidor de translação, 
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(d) Seguidores de rolete comerciais 
Cortesia cia McGUI Manufacturing Co. 
South Bemi IN 


(ò) Cames comerciais de vários tipos 
Cortesia da The Ferguson Co. 

St. Louis t MO 


FIGURA 8-5 

Cames e seguidores de rolete. 


Tipo de restrições de movimento 

Existem duas categorias gerais de restrições de movimentos, posição extrema crítica 
(PEC; também conhecida como especificação do ponto final) e percurso de movimento crí¬ 
tico (PMC). Posição extrema critica refere-se ao caso em que especificações do projeto de¬ 
finem a posição inicial e final do seguidor (isto é, posições extremas), mas não especificam 
qualquer restrição no percurso entre as duas posições extremas. Esse caso é discutido nas 
seções 8.3 e 8.4 e é o modo mais fácil de projetar, já que o projetista tem grande liberdade na 
escolha das funções do came e controle do movimento entre os extremos. Percurso de mo¬ 
vimento critico é um caso mais complicado que o PEC porque o percurso de movimento e/ 
ou uma ou mais de suas derivadas precisam ser definidos em todo ou em parte do intervalo do 
movimento. Isso é análogo à geração de função no projeto do mecanismo de barras, exceto 
que, com o came, podemos obter uma função de saída contínua para o seguidor. Na Seção 8.5 
discute-se o caso PMC, em que só ê possível criar uma aproximação da função especificada e 
ainda manter o comportamento dinâmico adequado. 


Tipo de programa de movimentação 

Os programas de movimentação sobe-dcsce (SD), sobc-descc-para (SDP) e sobc-para- 
-dcscc-para (SPDP) referem-se todos principalmente ao caso PEC de restrição de movimen¬ 
tação e, na verdade, definem quantas esperas são apresentadas no ciclo completo de movimen¬ 
tação: nenhuma (SD), um (SDP) ou mais de uma (SPDP). 
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Espera ou tempo de espera, definido como sem movimento de saída em um tempo espe¬ 
cifico do movimento de entrada , é uma ferramenta importante do sistema eame seguidor por 
permitir criar esperas exatas no mecanismo. O came seguidor é o tipo de projeto escolhido 
quando uma espera for requerida. Vimos na Seção 3.9 como projetar um mecanismo de barras 
com tempo de espera e, por melhor que tenhamos feito, conseguimos apenas uma aproxima¬ 
ção do movimento de espera. Os mecanismos de barras com única ou dupla espera resultantes 
tendem a ser muito grandes em relação aos seus movimentos de saída e necessitam de projetos 
trabalhosos. (Ver o software Sixbar, no Apêndice A, para alguns exemplos de mecanismos de 
barras com esperas.) O sistema came seguidor tende a ser mais compacto do que mecanismos 
de barras para o mesmo movimento de saída. 

Se a sua necessidade for um sobe-desee (SD) de movimentação PEC, sem espera, então 
você deve realmente considerar o uso de um mecanismo manivela seguidor em vez de um 
came seguidor, para assim obter toda a segurança, facilidade de construção e baixo custo do 
mecanismo de barras que foram discutidos na Seção 2.18. Se sua necessidade for robustez, em 
vez das considerações anteriores, então a escolha de um came seguidor do caso SD pode ser 
justificada. Também, se houver uma especificação de projeto PMC, e a movimentação ou suas 
derivações forem definidas em um intervalo, então um sistema came seguidor será a escolha 
lógica no caso SD. 

Os casos sübe-desce-para (SDP) e sobc-para-dcsec-para (SPDP) são escolhas óbvias 
para o sistema came seguidor pelas razões discutidas acima. De qualquer fornia, cada um dos 
dois casos possui suas próprias restrições referentes ao comportamento das funções do came 
nas interfaces entre os segmentos que controlam a subida, a descida e as esperas. Geralmente, 
devemos verificar as condições de contorno (CCs) das funções e suas derivações em todas 
as interfaces entre os segmentos do came. 

8.2 DIAGRAMAS E VA P # 

A primeira tarefa do projetista de came é selecionar a função matemática a ser usada para 
definir o movimento do seguidor. O caminho mais fácil è “linearizar” o came, isto è, desenvol¬ 
vê-lo a partir de sua forma circular e considerá-la uma função desenhada nos eixos cartesianos. 
Traçamos a função do deslocamento e, sua primeira derivada, a velocidade v, sua segunda de¬ 
rivada, a aceleração a e sua terceira derivada, o pulso p , todas alinhadas no eixo como função 
do ângulo do came 9 mostrado na Figura 8-6. Note que a variável independente nesses gráficos 
é o tempo f, ou o eixo do ângulo G, pois conhecemos a velocidade angular constante íü do eixo 
do came e podemos facilmente converter o ângulo em tempo e vice-versa. 


0 = (út 


( 8 . 1 ) 


* Da sigla em inglês 
svaj. Nas formulações ao 
longo do livro, optamos 
por manter as variáveis 
ou índices referentes aos 
diagramas em questão 
como no original. (N. de 
R. Tl) 


A Figura 8-6a mostra as especificações de um came com quatro esperas, que possuí oito 
segmentos, SPDPSPDP. A Figura 8-6b mostra as curvas evap para todo o came em seus 360 
graus de rotação do eixo do came. O projeto do came começa com a definição das funções 
requeridas e seus diagramas evap. Funções para segmentos de came sem esperas podem ser 
escolhidas com base nas suas velocidades, acelerações e pulsos característicos e nas relações 
das interfaces entre segmentos adjacentes, incluindo as esperas. Essas funções características 
podem ser conveniente e rapidamente investigadas com o software Dynacam (ver Apêndice 
A), que gera os dados e os gráficos mostrados na Figura 8-6. 
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Número do Função Ângulo Ângulo Delta cio 


segmento 

usada 

inicial 

final 

ângulo 

í 

Subida ddoidal 

0 

60 

60 

2 

Espera 

60 

00 

30 

3 

Descida seno modificada 

90 

ISO 

60 

4 

Espera 

150 

160 

30 

6 

Subida trapezoidal modificada 

180 

240 

60 

6 

Espera 

240 

270 

30 

7 

Descida harmônica simples 

270 

330 

60 

8 

Espera 

330 

360 

30 


(a) Especificações do software do came 


Função: dctoidal 


seno 

modificado 


trapezoidal 

modificado 


harm&nioo 

simples 



(ò) Gráfico dos diagramas evop do came seguidor 


FIGURA 8-6 

Funções de movimento ddoidal, seno modificado, trapezoidal modificadas e harmônicas simples em um came com 
quatro paradas ou esperas. 


8.3 PROJETO DO CAME COM DUPLA ESPERA - ESCOLHENDO AS 
FUNÇÕES E VA P 

Muitas aplicações de projeto do came requerem esperas múltiplas. O caso da espera dupla 
é muito comum. Suponha que um came com dupla espera esteja movendo uma parte da es¬ 
tação de alimentação em uma máquina de produção de pasta de dentes. Esse hipotético came 
seguidor é carregado com um tubo de pasta de dentes vazio (durante uma espera inferior), 
então move o tubo vazio para a estação de carregamento (durante a subida), mantém o tubo 
absolutamente fixo em uma posição extrema erítiea (PEC), enquanto a pasta de dentes é 
espremida para dentro da parte aberta do tubo (durante a espera superior), e então o tubo pre¬ 
enchido é levado de volta à posição inicial (zero) e mantido na outra posição extrema critica. 
Nesse ponto, outro mecanismo (durante a espera inferior) agarra o tubo e o leva até a próxima 
operação, que deve selar o fundo do tubo. Um came similar pode ser usado também para ali¬ 
mentar, alinhar e retirar o tubo da estação onde se sela o fundo. 

Especificações do came como essas são frequentemente posicionadas em um diagrama 
de tempo, como mostrado na Figura 8-7, que mostra uma representação gráfica dos eventos 
especificados no ciclo damáquina. O cielo da máquina é definido como uma revolução de seu 
eixo motor. Em uma máquina complicada, como nossa produtora de pasta de dentes, existe um 
diagrama dc tempo para cada submontagem da máquina. As relações de tempo entre todas 
as submontagens são definidas por seus diagramas de tempo, os quais são desenhados em um 
eixo de tempo comum. Obviamente, todas essas operações devem ser mantidas em sincronia 
precisa em relação ao tempo para que a máquina limei one. 
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Movimento 

(unidade de comprimento) Espera 

, i superior 


Espera 

inferior 

Subida : 

; Descida 




0 90 

180 

270 

360 

Angulo do came 

0 graus 

0 0,25 

0,50 

0,75 

1.0 

Tempo 

/ segundos 


FIGURA 8-7 

Diagrama de tempo do carne. 


Esse exemplo simples na Figura 8-7 é um caso de posição extrema crítica (PEC), porque 
nada é especificado sobre as funções que devem ser usadas para ir da espera inferior (um ex¬ 
tremo) à espera superior (outro extremo). O projeto é livre para que se escolha qualquer função 
que executará o trabalho. Note que essas especificações contêm somente informação sobre 
a função do deslocamento. As derivadas superiores não são especificamente restrições para 
esse exemplo. Usaremos esse problema para investigar muitas maneiras diferentes de chegar 
a essas especificações. 

031 EXEMPLO fi-1_ 

Projeto sem técnica ou ingênuo de came - Um carne ruim. 

Problema: Considere o seguinte projeto de came com espeeiücação PEC: 

espera no deslocamento zero por 90 graus (espera inferior) 

subida 25 mm em 90 graus 

espera em 25 mm por 90 graus (espera superior) 

descida 25 mm em 90 graus 

came 2n rad/s = 1 rev/s 

Solução: 

1 Provavelmente, o projetista de came inexperiente realizará o projeto como demonstrado na 
Figura 8-8a, tomando as especificações dadas literalmente, pois è tentador meramente “li¬ 
gar os pontos” no diagrama de tempo para criar o diagrama de deslocamento (é). (Quando 
desenvolvermos esse diagrama e ao redor do círculo para criar o came real, ele parecerá 
completamente arredondado, apesar dos cantos pontiagudos do diagrama.) O engano que 
nosso projetista iniciante está cometendo aqui é ignorar os efeitos das derivadas superiores 
da função de deslocamento. 

2 As figuras 8-8b, c e d mostram o problema. Note que temos de tratar cada segmento do 
came (subida, descida, espera) como entidades separadas no desenvolvimento das funções 
matemáticas do came. Obtendo primeiro o segmento de subida (2), a função de desloca¬ 
mento na Figura 8-8a durante essa parte é uma linha reta, ou um polinómio de primeiro 
grau. A equação geral para uma linha reta é: 


y = mx + b 


(8.2) 
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em que m é a inclinação da linha, e b é o ponto intercepto do eixo y. Substituindo as 
variáveis apropriadas para esse exemplo na Equação 8.2, o ângulo 0 substitui a variável 
independente x, e o deslocamento e substitui a variável dependente y. Por definição, a 
inclinação constante m do deslocamento é a velocidade constante K v . 

3 Para o segmento de subida, o ponto b> intercepto do eixo y, é zero, porque a posição 
da espera inferior é dada por convenção como o deslocamento zero. À Equação 8.2 fica 
assim: 


s = K V B (8.3) 

4 Derivando em relação a 0, obtemos a função para a velocidade durante a subida. 

v = K v = constante (8.4) 

5 Derivando novamente em relação a 0, obtemos a fimção para a aceleração durante a subida. 

d = 0 (8.5) 


Isso parece muito bom para ser verdade (e é). Aceleração nula significa que a força dinâ¬ 
mica é nula. Isso quer dizer que esse came não possui forças dinâmicas ou tensões sobre ele! 


(a) 


(fc) 


Cc) 


(d) 




FIGURA 8-8 

O diagrama evap de um came “mar projetado. 









































408 


PROJETO DE MECANISMOS: CINEMÁTICA E DINÂMICA CAPÍTULO 8 


A Figura 8-8 mostra o que realmente está acontecendo. Se retomarmos à função do des¬ 
locamento e graficamente derivarmos duas vezes, observaremos que, da definição de derivada 
como a inclinação instantânea da função, a aceleração é de fato zero durante o intervalo. Mas 
no contorno do intervalo f onde a subida encontra a espera inferior de um lado e a espera su¬ 
perior do outro lado, a função da velocidade tem valores múltiplos. Existem descontinuidades 
nesses contornos. O efeito dessas descontinuidades cria uma parte da curva da velocidade com 
Inclinação infinita e zero de duração. Isso resulta em infinitos picos de aceleração , mostrados 
nos pontos indicados por 90, 180, 270 e 360 graus no eixo 0 da Figura 8-8. 

Esses picos são chamados função delta de Dirac. Aceleração infinita não pode ser real¬ 
mente obtida, pois isso requer uma força infinita. As forças dinâmicas serão bem grandes 
nesses contornos e criarão altas tensões e rápido desgaste. Na verdade, se esse carne for cons¬ 
truído e rodar com qualquer velocidade significativa, os cantos pontiagudos do diagrama de 
deslocamento, que estão criando esta aceleração teoricamente infinita, podem rapidamente se 
desgastar até se arredondarem pela tensão insustentável gerada no material. Esse ê um projeto 
inaceitável. 

A impossibilidade desse projeto é reforçada pelo diagrama de picos, que mostra valores 
teóricos de ± infinito nas descontinuidades (a função dupla). O problema é resultado de uma 
escolha inapropriada da função de deslocamento. Na verdade, o projetista de carne não deveria 
estar tão preocupado com a função de deslocamento como deveria estar com suas derivadas 
maiores. 


* Essa regra foi 
estabelecida por 
Neklutin mas é 
disputada por outros 
autores .! 3 o autor 
acredita que essa è uma 
boa (e simples) regra 
a seguir para obter 
resultados dinâmicos 
aceitáveis com cames 
de alta velocidade. Àquí 
lemos dados claros de 
simulação e evidência 
experimental de que 
funções arredondadas de 
pulsos reduzem vibrações 
residuais no sistema carne 
seguidorf 


A lei fundamental de projeto do came 

Qualquer projeto de came para operações diferentes de velocidades bem baixas deve 
observar os seguintes cuidados: 

A função do came deve ser continua por toda primeira e segunda derivada do desloca¬ 
mento durante todo o intervalo (360 graus). 

Corolário 

A função pulso deve ser finita durante todo o intervalo (360 graus). 

Em qualquer came simples, a função de movimento do came não pode ser definida por 
uma única expressão matemática, de preferência deve se valer por várias funções separadas, 
cada uma definindo o comportamento do seguidor sobre seu segmento ou pedaço do came. 
Essas expressões são às vezes chamadas de Junções discretas. Elas devem ser contínuas até a 
terceira ordem (a função mais duas derivadas) em todos os contornos. Às funções do deslo¬ 
camento, da velocidade e da aceleração não podem ter descontinuidades.* 

Se existir qualquer descontinuidade na função da aceleração, existirão infinitos picos, ou 
funções delta de Dirac, na derivada da aceleração, pulso. Dessa forma, a conclusão reedita a 
lei fundamental de projeto do came. Nosso projetista falhou ao não identificar isso iniciando o 
processo com uma polinomial (linear) de baixo grau para a função do deslocamento, o que faz 
aparecer descontinuidades nas derivadas maiores. 

Funções polinomiais são uma das melhores escolhas para cames, mas possuem uma falha 
que pode acarretar problemas na aplicação. Cada vez que são derivadas, elas se reduzem em 
um grau. No fim, depois de suficientes derivações, as polinomiais degeneram-se para grau nulo 
(valor constante), como mostrado na função da velocidade da Figura 8-8b. Começando com 
uma função polinomial de primeiro grau para o deslocamento, era inevitável que aparecessem 
descontinuidades em suas derivadas. 
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Para obter a lei fundamental do projeto do carne, deve-se começar com, no mínimo, uma 
função polinomial do quinto grau (quíntica) para o deslocamento do carne com dupla espera. 
Ela irá degenerar até uma função cúbica para a aceleração. A função parabólica do pulso terá 
descontinuidades, e a (não nomeada) derivada do pulso terá infinitos picos. Isso é aceitável, 
pois o pulso continua finito. 


Movimento harmônico simples (MHS) 

Nosso inexperiente projetista reconheceu seu engano na escolha de uma função linear 
para o deslocamento. Ele também se lembrou de uma família de funções, que conheceu 
em um curso de cálculo, que possuem a propriedade de permanecer contínuas durante 
qualquer número de derivação: as funções harmônicas. Em derivações repetidas, o seno 
toma-se cosseno, que se toma o seno negativo, que se toma o cosseno negativo etc., até 
o infinito. Nunca se foge de derivadas com a família harmônica de curvas. Na verdade, 
a derivação de uma função harmônica apenas executa uma defasagem de 90° da função. 
Apesar disso, quando você deriva essas funções, é como se você cortasse, com uma tesou¬ 
ra, uma parte diferente da mesma onda da função seno contínua, que é definida de menos 
infinito até mais infinito. As equações do movimento harmónico simples (MHS) para a 
subida são: 


s 


h 

2 


1 - COS 





V 


it h 

— — sen 

P 2 




(8.6a) 


(3.6b) 

(8.6c) 

í&ód) 


em que h é a subida total, ou elevação; 0 é o eixo do ângulo do carne; e p é o ângulo total do 
intervalo de subida. 

Introduzimos aqui uma notação para simplificar as expressões. A variável independente na 
nossa função do carne é G, o ângulo do eixo do carne. O tempo de qualquer segmento é definido 
pelo ângulo p. Seu valor pode, com certeza, ser diferente em cada segmento. Normalizamos a 
variável independente 0 dívidindo-apelo tempo do segmento p. Ambos, 0 e p, são medidos em 
radíanos (ou ambos em graus). O valor de Ô/p irá variar de 0 a 1 em qualquer segmento. Ele 
será adimensional. As Equações 8.6 definem o movimento harmônico simples e suas derivadas 
em função de 0/p para o segmento de subida. 

Essa família de funções harmônicas parece, à primeira vista, bem completa para o pro¬ 
blema do projeto do came da Figura 8-7. Se definirmos a função do deslocamento como uma 
das funções harmônicas, não precisaremos “fugir das derivadas” antes de chegar até a função 
da aceleração. 
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0 t P 

Angulo do eame í) 

FIGURA 8-9 

Movimento 
harmônico simples 
com esperas 
tem aceleração 
descontínua. 


* Sofomórieo, do inglês 
“sophomore”, def. tolo 
esperto\ do grego, sophox 
= sabedoria, meros - tolo. 


** Embora seja realmente 
uma curva cossenoídal 
dc meio-tempo, a 
chamaremos de função 
harmônica simples dc 
subida completa (ou 
descida completa) para 
diferenciá-la da função 
harmônica simples dc meia 
subida (e meia descida), 
que c uma cosscnoidal de 
um quarto de tempo. 


EXEMPLO 8-2 

Projeto do carne sofomóríco" - Movimento harmônico simples - Ainda um carne ruim. 
Problema: Considere o mesmo projeto do eame com especificações PEC do Exemplo 8-1: 

espera no deslocamento zero por 90 graus (espera inferior) 

subida 25 mm em 90 graus 

espera em 25 mm por 90 graus (espera superior) 

descida 25 mm em 90 graus 

came m 2% rad/s = 1 rev/s 

Solução: 

1 A Figura 8-9 mostra uma função harmônica simples de subida completa** aplicada ao 
segmento de subida do nosso problema de projeto do came. 

2 Note que a função da velocidade é contínua, visto que confirma a velocidade nula das 
esperas em cada extremo. O valor de pico é 160 mm/s no ponto médio da subida. 

3 A função da aceleração, de qualquer forma, não é contínua. Ela é uma curva cosseno de 
meio-tempo e tem valores não nulos no inicio e iguais a ±2,0 m/s 2 no final. 

4 Infelizmente, as funções das esperas, que unem a subida em cada lado, têm aceleração 
nula, como pode ser visto na Figura 8-6. Desse modo, existem dcscontinuidadcs na ace¬ 
leração cm cada extremo do intervalo, que usa a função de deslocamento harmônica 
simples. 

5 Isso viola a lei fundamental do projeto do came e cria infinitos picos de pulsos no extre¬ 
mo de cada intervalo de descida. Esse também é um projeto inaceitável de came. 


O que houve de errado? É verdade que uma função harmônica é derivável até o infini¬ 
to, mas aqui não estamos lidando com funções harmônicas simples. Nossa função de came 
durante todo o intervalo é uma função discreta (Figura 8-6), composta de vários segmentos, 
alguns dos quais podem ser partes da espera ou de outras funções. Uma espera sempre terá 
velocidade e aceleração nulas. Dessa forma, devemos marcar os valores nulos das esperas nos 
finais de cada derivada de qualquer segmento sem espera que os una. A função harmônica 
simples do deslocamento, quando usada com esperas, não satisfaz a lei fundamental do pro¬ 
jeto de came. Sua segunda derivada, a aceleração, é não nula em seu final e dessa forma não 
concorda com as esperas requeridas nesse exemplo. 

O único caso em que a função harmônica simples do deslocamento irá satisfazer a lei 
fundamental será no caso de SD sem retomo rápido, isto é, sobe em 180° e desce em 180° 
sem esperas. Então, o came, se trabalharmos com um seguidor de face plana, se toma um ex¬ 
cêntrico, como mostrado na Figura 8-10. Como uma fiinção contínua (não discreta) singular, 
suas derivadas são também contínuas. A Figura 8-11 mostra o deslocamento (em polegadas) 
e as funções de aceleração (em g’5) do came excêntrico como medido no seguidor. O ruído, 
ou “ondulação", na curva da aceleração deve-se a pequenos e inevitáveis erros de manufatura. 
Limitações na manufatura serão discutidas nas próximas seções. 
















PROJETO DE CAMES 


41T 




um cos tt)í 

k 



FIGURA 8-10 

Um seguidor de face 
plana em um come 
excêntrico executa 
um movimento 
harmônico simples * 


FIGURA 8-H 

Deslocamento e aceleração como medidos no seguidor do carne excêntrico. 


Deslocamento cicloiáal 

Os dois exemplos ruins de projeto de came descritos acima deveriam levar o projetista de 
carne a concluir que considerar somente a função do deslocamento quando se projeta um came 
é errado. A melhor abordagem é começar considerando a maior derivada, especialmente a ace¬ 
leração. A função da aceleração e a função do impulso devem ser as principais preocupações 
do projeto. Em alguns casos, especialmente quando a massa do trem seguidor for grande ou 
quando houver uma especificação sobre a velocidade, essas funções devem ser cuidadosamen¬ 
te projetadas. 

Com isso em mente, reprojetaremos o came segundo as especificações do exemplo acima. 
Dessa vez, começaremos pela função da aceleração. As funções da família harmônica ainda 
possuem vantagens que as tomam atraentes para essa aplicação. A Figura 8-12 mostra o tem¬ 
po completo de uma senoidal de tempo total, aplicada como função da aceleração. Isso leva 
à restrição de magnitude nula em cada extremo para concordar com os segmentos de espera 
conectados. A equação para a curva senoidal é: 


a = Csen^2rt ^ 


(S.7) 


Novamente, normalizamos a variável independente 0 dividindo-a pelo tempo do segmento 
p, com ambos, 0 e p, medidos em radianos. O valor de 0/p vai de 0 a 1 em qualquer segmento 
e é uma razão adimensional. Desde que desejemos um ciclo completo da curva senoidal, deve¬ 
remos multiplicar o argumento por 2n. O argumento da função seno irá então variar de 0 a 2te, 
independentemente do valor de p. A constante C define a amplitude da curva do seno. 


* Se um seguidor de 
rolete for usado no 
lugar de um seguidor 
de face plana, então o 
traçado do centro do 
seguidor de roleie ainda 
será excêntrico, mas a 
superfície do catnc imo 
será. Isso acontece devido 
ao adiantamento-retardo 
no ponto de contato do 
rolete com a superfície 
do came. Quando “sobe 
a montanha”, o ponto dc 
contato leva ao centro do 
seguidor e, quando “desce 
a montanha”, ele deixa 
o centro. Isso distorce 
a superfície do came, 
fazendo com que nâo seja 
um verdadeiro circulo 
excêntrico, De qualquer 
forma, o movimento 
do seguidor será um 
movimento harmônico 
simples, como definido 
na Figura S-1Ü, nao 
dependendo do tipo de 
seguidor. 
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0 * , ü 

Angulo do came 0 


FIGURA 8-12 

Aceleraçòo 
senoidal fornece 
um deslocamento 
cicloidal. 


Integra-se para obter a velocidade, 



(8.S) 


em que k^ é a constante da integração. Para encontrar k^, substitua a condição de contorno v 
- 0 em 0 = 0, pois devemos igualar a velocidade nula do tempo de espera naquele ponto. A 
constante de integração é, então: 


e 



V EI 



1-CGS 



(8-9) 


Note que, substituindo o valor da condição de contorno no outro extremo do intervalo, 
v = 0, 0 = p, chegaremos ao mesmo resultado de k^. Integra-se novamente para obter o des¬ 
locamento. 


ds 6 
v = — = C— 


dQ 


2n 


1-cos|2ti^ I 

l pj 



c-®- 

1-cos 

L e')l 

2ji— 

} J 

2n 


L pJJ 


fdG 


( 8 . 10 ) 


j = C—0-C-^— 


2ti 




seu 


e) 

2u- 

Pj 


+ k 2 


Para encontrar *2- substitua o valor da condição de contorno e — 0 em 0 = 0, desde que, 
obrigatoriamente, confirmemos o deslocamento nulo do tempo de espera naquele ponto. Para 
validar a constante C da amplitude, substitua a condição de contorno e = h em 0 = p, em que h 
ê valor máximo na subida (ou elevação) do seguidor requerido no intervalo e é uma constante 
para qualquer especificação de came. 


*2-0 

C-2n\ 

P 2 

Substituindo o valor da constante C na Equação 8.7 da aceleração, teremos: 

h ( 0^ 

a = 27E“^“Sen 2n — 

p 2 l pJ 

Derivando em relação a 9, obtemos a expressão do pulso. 


( 8 . 11 ) 


(8.12a) 
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(S.12b) 


Substituindo os valores das constantes C e k\ na Equação 8.9 da velocidade, teremos: 



(8.12c) 


Essa função da velocidade é a soma do termo cosseno negativo e do termo constante. O 
coeficiente do termo cosseno é igual ao termo constante. Isso resulta na curva da velocidade 
que começa e termina em zero e alcança o modulo máximo em p/2, como podemos ver na 
Figura 8-12. Substituindo os valores das constantes C, k t e na Equação 8.10 para desloca¬ 
mento, temos: 



(8.i2d) 


Note que esta expressão de deslocamento é a soma de uma linha reta de inclinação h e uma 
onda senoidal negativa. A onda senoidal é, de fato, envolvida pela linha reta, como pode ser 
vista na Figura 8-12. A Equação 8.12d é a expressão para um cicloide. Essa função do carne se 
refere tanto a um deslocamento eicloidal quanto a uma aceleração senoidal. 

Da forma apresentada, com 0 (em radianos) sendo a variável independente, a unidade da 
Equação 8.12d é de comprimento; a da Equação 8.12c é de comprimento/rad; a da Equação 
8.12a é de comprimento/rad 3 , e a da Equação 8.12b ê de comprimento/rad 3 . Para converter 
essas equações em base de tempo, multiplique a velocidade v pela velocidade angular do eixo 
do carne <n (em rad/s), multiplique a aceleração a por to 2 , e o pulso p por m 3 . 

EXEMPLO 8-3 

Projetista júnior de came - Deslocamento dcloldal - Um eame aceitável. 

Problema: Considere o mesmo projeto de came com as especificações PEC dos exemplos 8-1 e 


8 - 2 : 

espera no deslocamento zero por 90 graus (espera inferior) 

subida 25 mm em 90 graus 

espera em 25 mm por 90 graus (espera superior) 

descida 25 mm em 90 graus 

eame G) 2it rad/s = 1 rev/s 


Solução: 


1 A função do deslocamento eicloidal é aceitável para essa especificação de came de dupla 
espera. Suas derivadas são contínuas por toda a função de aceleração, como visto na Figu¬ 
ra 8-12. O pico da aceleração é 2,55 m/s 3 . 

2 A curva do pulso, na Figura 8-12, tem des continuidades nas condições de contorno, mas 
seu módulo è finito, e isso é aceitável. Seu valor de pico é 64 m/s 3 . 


3 A velocidade é suave e confirma os zeros da espera em cada extremo. Seu valor de pico é 
0,2 m/s. 
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4 A única desvantagem para essa função é que eia possuí elevadas magnitudes para os picos 
de aceleração e de velocidade, comparadas a outras possíveis funções de dupla espera. 


O leitor pode abrir o arquivo E08-03.cam no software DYNACAM (ver Apêndice A) para 
investigar esse exemplo com mais detalhes. 


Funções combinadas 

A força dinâmica é proporcional á aceleração. De fato, gostaríamos de minimizar as forças 
dinâmicas, e assim poderíamos minimizar também o módulo da função da aceleração para 
mantê-la contínua. A energia cinética é proporcional ao quadrado da velocidade. Também po¬ 
deríamos minimizar a energia cinemática armazenada, especialmente em trens seguidores com 
grandes massas, e assim com os módulos da função da velocidade também. 

Aceleração constante Se desejamos minimizar o valor de pico do módulo da fun¬ 
ção da aceleração para um dado problema, a função que melhor resolve esse obstáculo é uma 
curva quadrada, como mostrado na Figura 8-13. Essa função também é chamada de acelera¬ 
ção constante. A onda quadrada tem como propriedade o valor mínimo de pico para uma dada 
área em um dado intervalo. Contudo, esta função não é contínua. Ela tem de sconti nu idades no 
início, no meio e no fim do intervalo, então, não é aceitável para uma função de aceleração 
de came. 

Aceleração trapezoidal As descontinuidades da onda quadrada podem ser remo¬ 
vidas simplesmente “quebrando-se os cantos” da função da onda quadrada e criando-se a fun¬ 
ção da aceleração trapezoidal, mostrada na Figura 8-14a. A área perdida ao “quebrarem-se 
os cantos” deve ser recolocada aumentando-se o módulo do pico acima do módulo da onda 
quadrada original, para assim manter as especificações requeridas de elevação e duração. 


(o) 


(à) 


Espera 

inferior 


^T7ró.r 


0 


r 


0 


0 


Subida EspMa 

superior 


► 0 


P 


1 

oO 

L 






P 


FIGURA 8-13 


Aceleração constante fornece pulso Infinito, 
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Aceleração 



FIGURA 6-14 

Aceleração trapezoidal fornece pulso finito. 


Mas esse incremento na magnitude do pico é pequeno, e a aceleração máxima teórica pode 
ser significativamente menor do que o valor de pico teórico da função senoidal (deslocamento 
cicloidal) da aceleração. Uma desvantagem dessa função trapezoidal é a função pulso ter mui¬ 
tas des continuidades, como mostrado na Figura 8-14b. Uma função pulso grosseira como essa 
tende a excitar um comportamento vibratório no trem seguidor devido a seu alto conteúdo har¬ 
mônico. A aceleração cicloidal senoidal possui uma função cossenotdal de pulso relatívamente 
atenuada com somente duas descontinuidades no intervalo, por isso é preferencialmente usada 
em vez da onda quadrada trapezoidal do pulso. Mas o pico teórico da aceleração cicloidal será 
maior, o que não é desejável. Então, devem ser feitas recomendações na seleção das funções 
para o carne. 

Aceleração trapezoidal modificada Uma melhoria pode ser feita na função 
de aceleração trapezoidal substituindo-se partes da curva seno para os lados inclinados dos 
trapézios, como mostrados na Figura 8-15. Essa função é chamada de curva da aceleração 
trapezoidal modificada. 4 Ela é o casamento da curva da aceleração senoidal com curvas de 
aceleração constantes. Conceitualmente, um tempo completo da curva seno é cortado em quatro 
partes e “colado” na onda quadrada, para fornecei uma transição atenuada dos zeros nos pontos 
finais até os máximos e mínimos valores de pico e para colocar a transição do máximo para o 
mínimo no centro do intervalo. As porções do segmento total do tempo (p) usadas para as par¬ 
tes senoidais da função podem variar. O arranjo mais comum é cortar a onda quadrada em p/S, 
3 p/8, 5p/8 e 7p/8 para inserir os pedaços da curva seno, como mostrado na Figura 8-15. 

A função trapezoidal modificada definida acima é uma das muitas funções combinadas, 
criadas para carnes que colocam várias funções juntas; é preciso sempre ter o cuidado de 
confirmar os valores das curvas e, v e a em todas as faces entre as funções combinadas. Isso é 


* Desenvolvido por C.N. 
Wcklutin of Universal 
Match Corp. Ver ref. [2]. 
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(c) Obtenha uma onda quadrada 
de aceleração constante 



E B C 


F 


D 


► 


0 p/8 3(3/8 p/2 5p/8 7p/8 p 


(d) Combine as duas 


(©) Aceleração trapezoidal 
modificada 




FIGURA 8-15 

Criando a função da aceleração trapezoidal modificada 
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vantajoso, pois mantém a aceleração de pico relativamente baixa e razoavelmente rápida, e as 
transições atenuadas no início e no fim do intervalo. A função trapezoidal modificada do came 
tem sido frequentemente usada para carnes com duplo tempo de espera. 

Aceleração senoidal modificada* A curva seno da aceleração (deslocamento ci¬ 
clo idal) tem a vantagem de não possuir atenuações (curva pulso menos grosseira), comparada 
á trapezoidal modificada, mas tem o pico de aceleração teoricamente maior. Combinando duas 
curvas (senoidais) harmônicas de frequências diferentes, podemos reter algumas característi¬ 
cas de não atenuação cicloidal ou trapezoidal modificada. A Figura 8-16 mostra como a curva 
seno modificada da aceleração é feita através de pedaços de duas funções senoidais, uma com 
frequência maior que a outra. O primeiro e o último quarto da curva seno de maior frequência 
(tempo curto, p/2) é usado para o primeiro e o último oitavos da função combinada. A metade 
central da curva seno de menor frequência (tempo longo, 3 p/2) é usada para preencher os três 
quartos centrais da curva combinada. Obviamente, os módulos das duas curvas e suas deriva¬ 
das devem se encontrar em suas interfaces para evitar des continuidades. 


A família ASCC de funções de duplo tempo de espero 

ASCC significa aceleração se/io cosseno constante e se refere à família de funções da 
aceleração que incluem aceleração constante, harmônica simples, trapezoidal modificada, 
seno modificada e curvas cicloidaisJ 11 ! Essas curvas bem diferentes podem todas ser definidas 
pela mesma equação, mudando-se apenas alguns parâmetros numéricos. As equações para o 
deslocamento, velocidade e pulso de todas as funções ASCC diferem apenas quanto a seus 
parâmetros numéricos. 

Para revelar esta similaridade, primeiro é necessário normalizar as variáveis nas equações. 
Já normalizamos a variável independente, o ângulo G do came, dividindo-o pelo intervalo de 
tempo p. Iremos agora simplificar a notação pela definição 

X-- (8.13a) 

P 

A variável normalizada x varia de 0 a 1 por todo o intervalo. O deslocamento normalizado 
do seguidor é, então: 

y = l (8.13b) 

em que eéo deslocamento instantâneo do seguidor e h é a elevação total. A variável normali¬ 
zada y varia de 0 a 1 por todo o deslocamento do seguidor. 

A forma geral das funções e v ap da família ASCC é mostrada na Figura 8-17.0 intervalo 
p é dividido em cinco zonas, numeradas de 1 a 5. As zonas 0 e 6 representam os tempos de 
espera em ambos os lados de subida (ou descida). A largura das zonas 1-5 são definidas em 
função de p e de um dos três parâmetros b , c ou d. Os valores desses três parâmetros definem 
a forma da curva e sua identidade dentro da família de funções. A velocidade, a aceleração e o 
pulso normalizados são expressos, respectivamente, como: 


* Desenvolvido por E. II. 
Schtnidt of DuPont. 
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(a) Curva seno 1 
de tempo [i/2 


(b) Curva seno 2 
de tempo 3 p/2 


(c) Obtenha o Pe o4* 
quartos de 1 



(d) Obtenha o 2 J e o 3 U 
quartos de 2 



P/8 p/2 7P/8 


(e) Combine para chegar 
no seno modificado 



FIGURA 8-16 

Criação da função de aceleração seno modificada. 
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Zona 



FIGURA 8” 17 

Parâmetros para a família de curvas normalizadas ASCC, 


dy 

dx 


7 dx 2 




(8.14) 


Na zona 0, todas as funções são zero. As expressões paia as íunções com cada uma das 
outras zonas da Figura 8-17 são as seguintes: 


Zona 1: 0 5 jc < —: 

2 


y= c a 


y=c fl 


MS seo (f-*) 

b b fn 

~ ’— COS ’—JC 

TC 7t J] 


n 


y" = Qscn [ -x 


y, " =c 4 cos {v 


(8.15a) 

(S.15b) 

(8.15c) 

(S.15d) 


Zona 2: —<x< -—— 

2 2 


y= c a 

y=c a 






(SJÓa) 


(8.16b) 
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y m = 0 


(8.16c) 
(8.16d) 


Zona 3: : d*Q 

’-4khà<H 


8 U J UL 2 . 


(8J7a) 


/ = Qr + ™ +, "H': * 


71 





Zona 4: 

y= c a 




l 

4 


(8.17b) 

(8.17 c) 

(8.17d) 


(8.18 a) 


y ' = C {~ X+ lí +1 ~2) 
y"=-c a 

y m = 0 


Zona 5: 1- — h$ 0 



(8.18b) 

(8J8c) 

(8.18d) 


(8.19a) 


r b 

b 

ji / ,\ll 

< — — — COS 

—(*-l) 

[71 

71 

Lf 'J| 


(8.19b) 



(SJ9c) 

(8.19d) 
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Zona 6: x > 1 

y-h /. y ”- y m - 0 (8.20) 

O coeficiente C a è um fator adimensional de pico de aceleração. Isso pode ser provado 
pelo fato de que, no fim do acréscimo do intervalo 5 quando x = 1, a expressão para o deslo¬ 
camento (Equação 8.19a) deve ter y — 1 para corresponder ao tempo de espera do intervalo 6 . 
Ajustando o lado direito da Equação 8.19a igual a 1, temos 


4it J 


(:t 2 - 8|(è 2 - T 1 ) - 2rc(:t - 2)f> + jc 2 


(8.21a) 


Podemos definir também fatores (coeficientes) adimensionais de pico para velocidade 
(C v ) e pulso (Cp em termos de C ü . A velocidade é máxima em x - 0,5. Sendo assim, C v será 
igual ao lado direito da Equação 8.17b quando x = 0,5. 


C 9 



(8.21b) 


O pulso é máximo em x = 0. Igualando o lado direito da Equação 8.15d a zero, temos: 


C, = Ç - b* 0 

> ^ b 


(8.21c) 


A Tabela 8-2 mostra os valores de b, c } â e os fatores resultantes C ü e para os cinco 
membros-padrões da família ASCC. Existe uma infinidade de funções relacionadas aos valo¬ 
res desses parâmetros entre aqueles mostrados. A Figura 8-18 mostra esses cinco membros da 
'família aceleração’ sobrepostos, com seus parâmetros de projeto descritos. Note que todas as 
funções mostradas na Figura 8-18 foram geradas com o mesmo conjunto de equações (8.15 até 
8.21), em que mudam apenas os valores dos parâmetros b, ctd. Note também que existe uma 


Aceleração 



FIGURA 8-18 


Comparação d© cinco funções de aceleração da família ASCC. 
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Tabela 8-2 Parâmetros e coeficientes para a família de funções ASCC 


Função 

b 

c 

d 

c v 

C a 

c j 

Aceleração constante 

0,00 

1,00 

0,00 

2,0000 

4,0000 

CO 

Trapezoidal modificada 

0,25 

0,50 

0,25 

2,0000 

4,8881 

61,426 

Harmônica simples 

0,00 

0,00 

1,00 

1,5708 

4,9348 

0* 

Senoidal modificada 

0,25 

0,00 

0,75 

1,7596 

5,5280 

69,466 

Cidoidal deslocada 

0,50 

0,00 

0,50 

2,0000 

6,2832 

39,478 


infinidade de membros de família em que b t c e d podem assumir qualquer um dos conjuntos 
de valores, aos quais se adiciona 1. 

Para aplicar as funções ASCC em problemas de projeto de carne è necessário apenas que 
elas sejam multiplicadas ou divididas pelos próprios fatores do problema em questão, são eles 
o acréscimo real h, a duração real p (rad) e a velocidade do carne a (rad/s). 


to 

ii 

comprimento 

S = s 

comprimento 

h , 
V ~$ y 

comprimento/rad 

V - viü 

comprimento/s 

a = ~ry" 

P 2 

- 2 

comprimcnto/rad 

A - arti ) 2 

- 2 

compnmcntü/s 

J ‘W y 

comprimento/rad 3 

Ç 

II 

> 

LaJ 

comprimento/s 3 



FIGURA 8-19 

Comparação de cinco funções de aceleração de carne com tempo de espera duplo, 
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Comparação de cinco funções de pulso de come com tempo de espera duplo. 


A Figura 8-19 mostra uma comparação das fornias e magnitudes relativas das cinco fun¬ 
ções de aceleração de came, incluindo as curvas cicloidal, trapezoidal modificada e senoidal 
modificada.* A curva cicloidal tem um pico de aceleração teórico* que é aproximadamente 1,3 
vezes o valor de pico da trapezoidal modificada para uma mesma especificação de came. O va¬ 
lor de pico de aceleração para a senoidal modificada está entre os da cicloidal e da trapezoidal 
modificada. A Tabela 8-3 lista os valores de pico de aceleração, velocidade e pulso para essas 
funções em razão do acréscimo h e período p. 

A Figura 8-20 compara a curva do pulso para as mesmas funções. O pulso da senoidal mo¬ 
dificada t menos imperfeito que o pulso da trapezoidal modificada, mas não é tão bom quanto 
o cicloidal, que é uma cossenoidal de tempo completo. A Figura 8-21 compara as curvas de 
velocidade. A velocidade de pico das funções cicloidal e trapezoidal modificada é a mesma, 
assim cada uma armazena a mesma energia cinética de pico do trem seguidor. A velocidade 


TABELA 8-3 Fatores para velocidades e acelerações de picos de algumas funções 
de came 

Funçõo 

Veloc. 

Aceler. 

Pulso 

Comentários 


máx. 

máx. 

máx. 


Aceleração constante 

2,000 h/fi 

4,000 h/p 

Infinito 

Pulso cc - Nâa aceitável 

Deslocamento harmônica 

1,571 h/ p 

4945 h/p 

Infinito 

Pulso oo - Não aceitável 

Aceleração trapezoidal 

2,000 hft 

5,300 h/p 

44/l/p 3 

Não tão boa quanto 
a trap. mod. 

Aceler. trapezoidal modif. 

2,000 /vp 

4,888 h/p 

61 /i/p 3 

Baixa aceler., mas 
pulsa irregular 

Aceler. senoidal modif. 

1,760/Vp 

5,528 h/p 

69/l/p 3 

Baixa veloc., boa aceler. 

Polinomial deslocada 3-4-5 

1,875 byp 

5,777 h/p 

60/i/p 3 

Boa harmonização 

Cicloidal deslocada 

2,000 h/fi 

6,283 h/p 

40 /i/p 3 

Pulso e aceleração regular 

Polinomial deslocada 

4-5-Ó-7 

2,188/vp 

7,526 h/p 

52/l/p 3 

Pulso regular, aita 
aceleração 


* Às funções polinomiais 
3-4-5 e 4-5-6-7 + 
mostradas tia figura, 
também scrao discutidas 
em uma próxima seçlSo. 
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FIGURA 8-21 

Comparação de cinco funções de velocidade de carne com tempo de espera duplo. 


de pico da senoidal modificada é amais baixa das cinco funções mostradas. Essa é a principal 
vantagem da curva de aceleração da senoidal modificada e a razão de sua escolha frequente em 
aplicações em que a massa do seguidor é muito grande. 

Um exemplo dessa aplicação é mostrado na Figura 8-22, que é uma mesa motorizada 
usada para automatizar linhas de montagem. A mesa indexada circular é montada em um eixo 
vertical cônico e direciona uma parte do trem seguidor, em forma de carne cilíndrico, que se 
move através de alguns deslocamentos angulares; a mesa se mantém imóvel em um tempo 
de espera, enquanto uma operação de montagem é realizada na peça transportada pela mesa. 
Essas indexações podem ter três ou mais esperas, cada uma correspondente a sua posição 
indexada. A mesa é de aço fundido e pode ter alguns metros de diâmetro; por isso sua massa 
é grande. Para minimizar a energia cinética armazenada, que deve ser dissipada cada vez que 
a mesa é imobilizada, os fabricantes frequentemente utilizam a função senoidal modificada 
nesses multitempos de espera dos carnes, para que a velocidade de pico seja baixa. 

Tentaremos, novamente, aperfeiçoar o exemplo de carne com tempo de espera, utilizando 
as fiinçoes combinadas ASCC das acelerações trapezoidal e senoidal modificadas. 

J^D EXEMPLO 8-4 

Projeto de carne consolidada - Funções combinadas - Comes aperfeiçoados. 

Problema: Considere as mesmas especificações do projeto PEC dc camc como nos exemplos 
8-1 ao 8-3: 


espera 


no deslocamento zero por 90 graus (espera inferior) 
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Camc 


Seguidor rotativo 


Entrada 


Saída 



Montagem da placa 
reforçada de ferro-feira 
fundido 

Seguidores 
de rolete 
e calibrados 

Cobertura para acesso 


Mancai desuportedD disco 
(rolosde contato angular 
pré-carregados) 


Camedeaço - ferramenta 
temperado e retificado 

Montagem da 
coluna central 
estacionária 


Centro vazado 


Montagem do eixo do 
d isco de grande 
diâmetro 


Disco de ferro 
fundido reforçado 


FIGURA 8-22 


Indexa dor rotativo com tempa de espera múltiplo, Cortesia de Ferguson Co„ St. Louis, MO. 
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subida 

25 mm por 90 graus 

espera 

em 25 mm por 90 graus (espera superior) 

descida 

25 mm por 90 graus 

came m 

2ji rad/s = 1 rev/s 


Solução: 

1 A função trapezoidal modificada é aceitável para o duplo tempo de espera especificado 
para o came. As derivadas são contínuas para a função de aceleração mostrada na Figura 
8-19. Á aceleração de pico é 1,98 m/s 2 . 

2 O pulso da curva trapezoidal modilicada da Figura 8-20 é descontínuo nas extremidades, 
porém tem magnitude finita de 100 m/s 3 , que é aceitável. 

3 A curva de velocidade trapezoidal modificada da Figura 8-21 é suave e concorda com a 
velocidade nula do tempo de espera em cada extremidade. Seu pico é de magnitude igual 
a 0,2 m/s. 

4 A vantagem dessa função trapezoidal modificada é que o pico de aceleração teórico é 
menor que o da cicloidal, mas a velocidade de pico é idêntica â da cicloidal. 

5 A função senoidal modificada é aceitável também para o came de duplo tempo de espera 
especificado. As derivadas são contínuas para a função de aceleração mostrada na Figura 
8-19. A aceleração de pico é 2,24 m/s 2 . 

6 O pulso da curva senoidal modificada da Figura 8-20 é descontínuo nas extremidades, 
porém tem magnitude finita e maior que 113 m/s 3 e é mais suave do que o da trapezoidal 
modificada. 

7 A velocidade da senoidal modificada (Figura 8-21) é suave, concorda com a velocidade nula 
do tempo de espera nas extremidades e tem magnitude de pico inferior âs curvas cicloidal e 
trapezoidal modificada em 0,178 m/s. Isso é proveitoso para o sistema de seguidor robusto, 
pois reduz sua energia cinética, o que, junto com um pico de aceleração mais baixo que a 
cicloidal (porém mais alto que a trapezoidal modificada), é sua vantagem principal. 


A Figura 8-23 mostra as curvas de deslocamento para essas três funções de carnes. Note 
que existe uma pequena diferença entre as curvas de deslocamento, apesar da grande diferença 
nas formas de onda de aceleração na Figura 8-19. Isso prova o efeito da suavização obtido pelo 
processo de integração. Diferenciando duas funções quaisquer, as diferenças são exageradas. 
A integração tende a mascarar essas diferenças. É praticamente impossível reconhecer esses 
comportamentos diferenciados nas funções de cames olhando apenas para as curvas de deslo¬ 
camento. Essa é mais uma prova das abordagens ingênuas de projetos de cames dos nossos an¬ 
tecessores, que lidaram exclusivamente com as curvas de deslocamento. O projetista de came 
deve estar atento às altas derivadas dos deslocamentos. A função de deslocamento é o principal 
valor para o fabricante, que necessita dessas informações coordenadas para usinar o came. 

Funções de descida Temos utilizado apenas a parcela de subida para os cames desses 
exemplos. A descida é analisada de forma similar. As funções de subida apresentadas aqui são 
aplicáveis para descidas, com ligeiras modificações. Para converter as equações de subida em 
equações de descida, é necessário subtrair a função de deslocamento de subida e da elevação 
máxima h e negativar as máximas derivadas, v, ac p. 
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Deslocamento 



FIGURA 8-23 


0 


Comparação das três funções ASCC de deslocamento de cames com tempo de espero duplo. 


Funções polinomiais 

A classe de funções polinomiais é um dos tipos mais versáteis que podem ser utilizados 
para projetos de cames. Não são limitadas às aplicações com tempos de espera únicos ou du¬ 
plos e podem ser adaptadas a várias especificações de projeto. A forma geral de uma função 
polinomial é: 


s — Cq -t- +- +£7 n i w (8.23) 

em que e é o deslocamento do seguidor; réa variável independente, que no nosso caso será 
substituída por 0/p ou tempo /. Os coeficientes constantes C n são as incógnitas a serem deter¬ 
minadas em nosso deslocamento pela equação polinomial particular para atender uma especi¬ 
ficação de projeto. O grau de uma polinomial è definido pelo mais alto dominio presente nos 
termos. Note que uma polinomial de grau n terá n + 1 termos porque existe um termo x” ou 
termo constante com coeficiente C 0 , bem como coeficientes inclusos em C n . 

Estruturamos um problema de projeto de came polinomial decidindo quantas condições 
de contorno (CCs) queremos especificar nos diagramas ev ap. O número de CCs determina 
o grau da polinomial resultante. Podemos escrever uma equação independente para cada CC 
substituindo-os na Equação 8.16 ou em uma de suas derivadas. Iremos então ter um sistema 
linear de equações que pode ser resolvido para as incógnitas desconhecidas C^... t C n . Se k 
representa o número de condições de contorno escolhidas, haverá k equações em k incógnitas 
C^..,C n , e o grau da polinomial será n= k- 1. A ordem da polinomial de grau n ê igual ao 
número de termos k. 





428 


PROJETO DE MECANISMOS: CINEMÁTICA E DINÂMICA CAPÍTULO 8 


Aplicações polinomiais para tempo de espera duplo 

A polinomial 3-4-5 Reconsidere o problema de tempo de espera duplo dos três exemplos 
anteriores e resolva-os com funções polinomiais. Muitas soluções polinomiais diferentes são pos¬ 
síveis. Começaremos eom a função mais simples possível para o caso do tempo de espera duplo. 

EXEMPLO 6-5 

A polinomial 3-4-5 para o caso d© tempo de espera dupto. 

Problema: Considere a mesma cspccificação PEC do projeto de camc dos exemplos 8-1 ao 8-4: 
espera deslocamento zero por 90 graus (espera inferior) 
subida 25 mm em 90 graus 
espera em 25 mm por 90 graus (espera superior) 
descida 25 mm em 90 graus 
eame tn 2jl rad/s = 1 rev/s 


Solução: 

1 Para satisfazer a lei fundamental do projeto de carne, os valores das funções de subida (e 
descida) no cruzamento com os tempos de espera devem corresponder ás não descontinui- 
dades em, no mínimo, e } v e a. 

2 A Figura 8-24 mostra os eixos para os diagramas evap em que o dado conhecido foi de¬ 
senhado. Os tempos de espera são os únicos segmentos totalmente definidos nessa etapa. 
A exigência de uma continuidade na aceleração define, no mínimo, seis condições de con¬ 
torno para o segmento de subida, e mais seis para o segmento de descida nesse problema. 
São mostradas como círculos cheios nos eixos. Para generalizar, deixaremos a subida total 
especificada ser representada pela variável h. A escolha mínima de condições de contorno 
obrigatórias para esse exemplo è, então: 

para a subida: 


quando 

0 = 0; 

então 

€ = 0, 

v = 0, 

(3 = 0 

quando 

8-fc; 

então 

e - h. 

v = 0, 

(3 = 0 

para a descida: 






quando 

0=0; 

então 

e = h. 

v = 0, 

a = 0 

quando 

0 = p 2 ; 

então 

€ — 0, 

v = 0, 

(3 = 0 


3 Utilizaremos a subida como exemplo de solução. (A descida è uma derivação similar.) Te¬ 
mos seis CCs na subida. Isso requer seis termos na equação. O termo mais alto será de 
quinto grau. Usaremos o ângulo normalizado 0/(3 como variável independente, como antes. 
Já que nossas condições de contorno envolvem velocidade e aceleração, bem como desloca¬ 
mento, precisamos derivar a Equação 8.23 em 0 para obter as expressões em que podemos 
substituir aquelas CCs. Reescrevendo a Equação 8.23 para ajustar as constantes e derivando 
duas vezes, temos: 


s 



+ Ci 


r B ^ 2 


LpJ 



+ c 


'V 4 





(c) 
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Espera 


(o) 


(.b) 


(c) 


Descida 


W o 


p2 0 graus 


0 graus 



graus 


0 graus 


FIGURA 8-24 

Condições de contorno mínimas para caso de tempo d© espera duplo. 


1 

v = — 

p 


C,. 2 C 2 |i).3C,(í) ! .4C 4 (2) 3 *5C ! (í) < 


■0 


f o^ 


2C 2 +6C 3 |-j+12C 4 ^-j +20C 5 


© 


te) 


te) 


4 Substitua as condições de contorno 0 = 0, e — 0 na equação (<z): 

0 = Q) + 0 + 0 ■(— 

c 0 = o 


CO 


5 Substitua 0 = 0, v = 0 na equação (£>}: 


0 = — Q +0 + 0+ 1 

P L1 

Q =0 


te) 


6 Substitua 0 = 0, a = 0 na equação (c): 
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7 Substitua 0 = p, e = h na equação (a): 

h “ Cg 4- Ci | + Cg 

8 Substitua 0 = p, v = 0 na equação (ó): 

0--[3C 3 +4C 4 +5C 5 ] 

9 Substitua 0 = p, a = 0 na equação (c): 

0 = ^[6Cj + 12C 4 +20C 5 


(0 


U) 




10 Três das nossas incógnitas encontradas são iguais a zero, permitindo que três incógnitas 
sejam solucionadas, C 3 , C 4 , C 5 . As equações (d\ (e) e (f) podem ser resolvidas simulta¬ 
neamente para obtermos: 

C 3 - 10/i; C 4 ~-I5h’ Q-ó/i (/) 


11 A equação para esse projeto de deslocamento de carne é, então: 



(8.24) 


12 As expressões para a velocidade e aceleração podem ser obtidas substituindo-se os valo¬ 
res Cy C 4 e C 5 nas equações 8.18b e c. Essa função é referida como a polinomial 3-4-5, 
em função de seus expoentes. Abra o arquivo E08-Ü7.cam no programa Dynacam (ver 
Apêndice A) para verificar esse exemplo em detalhes. 


* Qualquer calculadora 
matricial, solucionadora 
de equações como Matiab , 
Mathcüá ou TKSoh üf , 
ou os programas Matrix 
e Dynacam (ciiado 
nesse texto) darão a 
solução da equação 
simultânea para você. 

Os programas Matrlx c 
Dynacam sâo discutidos 
no Apêndice A , Você 
precisa apenas preencher 
as condições dc contorno 
desejadas no Dynacam 
c os coeficientes scrao 
calculados. 


A Figura 8-25 mostra os diagramas resultantes evap para a função de subida polinomial 
3-4-5 com as condições de contorno circuladas. Note que a aceleração é contínua, mas o pulso 
não, porque não admitimos qualquer constante para os valores das condições de contorno da 
função de pulso. É interessante notar também que a forma de onda da aceleração é muito si¬ 
milar à da aceleração senoidal da função cicloidal na Figura 8-12. A Figura 8-19 mostra o pico 
de aceleração relativo dessa polinomial 3-4-5 comparada ás outras quatro funções de mesmo 
k e p. A Tabela 8-3 lista os fatores de velocidade e aceleração máxima e dos pulsos dessas 
funções. 

A polinomial 4-5-6-7 Deixamos o pulso livre no exemplo anterior. Agora vamos re- 
projetar o came para as mesmas especificações, mas fixaremos a função de pulso como nula 
em ambas as extremidades da subida. Isso confirmará os tempos de espera na função de pulso 
sem descontinuidade. São oito condições de contorno e uma polinomial de sétimo grau. O pro¬ 
cedimento de solução para encontrar os oito coeficientes desconhecidos é idêntico ao usado no 
exemplo anterior. Escreva a polinomial com o número apropriado de termos. Derive para obter 
expressões para todas as ordens das condições de contorno. Substitua as condições de contorno 
e resolva o conjunto de equações simultâneas resultantes.* Esse problema é redurido a quatro 
equações e quatro incógnitas, já que os coeficientes ^2 e C 3 tendem a zero. Para esse 

conjunto de condições de contorno, a equação de deslocamento para a subida é: 
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Essa equação é conhecida como a polinomial 4-S-6-7, em função de seus expoentes. A 
Figura 8-26 mostra os diagramas e v a p para essa função com as condições de contorno circu¬ 
ladas. Compare aquelas funções com as funções polinomiais 3-4-5 mostradas na Figura 8-25. 
Note que a aceleração da 4-5-Ó-7 começa lentamente, com inclinação zero (como impusemos 
com nossas CC S de pulso nulo), e apresenta um pico de aceleração muito maior, que, no fim, 
substitui a área perdida no trecho precedente. 

Essa função polinomial 4-5-6-7 tem a vantagem do pulso preciso para melhores controles 
de vibração, se comparada com a polinomial 3-4-5, a cícloidal e com todas as outras funções 
discutidas anteriormente, mas, em compensação, o pico de aceleração teórico é mais alto do 
que em todas aquelas funções. Ver também a Tabela 8-3. 

RESUMO As duas seções anteriores tentaram mostrar uma abordagem para a seleção de 
funções apropriadas para carne com tempo de espera duplo, utilizando o eame trivial com tempo 
de espera de subida e tempo de espera de descida como exemplo, e apontaram algumas dificul¬ 
dades esperadas por um projetista de carne. As funções particulares citadas são apenas algumas 
das que tem sido desenvolvidas para esse caso do tempo de espera duplo ao longo dos anos, por 
muitos projetistas, mas são provavelmente as mais usadas e as mais populares entre os projetistas 
de carne. Muitas delas estão incluídas no programa Dynacam (ver Apêndice A). Existem muitas 
recomendações a serem consideradas para escolher a função de came em qualquer aplicação, 
algumas delas já foram mencionadas, como as funções de continuidade, valores de pico de velo¬ 
cidade e aceleração e precisão de pulso. Existem muitas outras recomendações ainda para serem 
discutidas em outras seções desse capítulo, envolvendo o dimensionamento e a fabricação de um 
came. 

8.4 PROJETO DE CAME COM TEMPO DE ESPERA ÚNICO - 
ESCOLHENDO AS FUNÇÕES E VA P 

Muitas aplicações em mecanismo requerem um programa de came com tempo de espera 
único, tipo sobe-dcsce-para (SDF). Talvez um came de espera única seja necessário para 
elevar e abaixar um rolete que contenha um rolo de papel em uma máquina de produção de 
envelopes. Esse seguidor de came eleva o papel em uma posição extrema no exato momento 
em que ocorre o contato de um rolete, que aplica uma camada de cola na aba do envelope. 
Sem o tempo de espera da posição superior, o papel é retraído ímediatamente para a posição 
inicial (zero) e se mantém nessa outra posição extrema (espera inferior), enquanto o resto do 
envelope passa por essa posição. O ciclo é repetido para o próximo envelope que chega. Outro 
exemplo comum de aplicação com tempos de espera únicos é o came que abre as válvulas no 
motor do seu automóvel. Ele sustenta a válvula aberta na subida e a fecha imediatamente na 
descida, então mantém a válvula fechada em um tempo de espera, enquanto a compressão e a 
combustão são feitas. 

Se tentarmos usar o mesmo tipo de funções de came que foram definidas para o tempo de 
espera duplo nas aplicações de tempo de espera único, chegaremos a uma solução que pode 
funcionar, mas não perfeitamente. Mesmo assim, faremos isso como um exemplo para indi¬ 
car como seria o resultado desses problemas. Então, reprojetaremos o came para eliminar os 
problemas. 



o * p 

Angulo de carne 0 

FIGURA 8-25 


Subida polinomial 
3-4-5. Sua aceleração 
é muito similar 
à senaídal do 
movimento cícloidal. 


s - 0 



Ângulo de came G 


FIGURA 8-26 

Subida polinomial 
4-5-Ó-7, Seu pufso é 
uma secção contínua 
com os tempos de 
espera. 
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EXEMPLO 8-6 

Utilizando o movimento cicloidal para o casa simétrico de tempo de espera único - Tipo sobe- 
-desce. 


Problema: 


Considere as seguintes especificações de tempo de espera: 
subida 25 mm em 90 graus 

descida 25 mm em 90 graus 

espera deslocamento nulo em 180 graus (espera inferior) 

camc íü 15 rad/s 


Solução: 

1 A Figura 8-27 mostra o deslocamento cicloidal de subida e o deslocamento cicloidal de 
descida em separado aplicado para esse exemplo de tempo de espera único. Note que o 
diagrama do deslocamento (<?) parece aceitável para o movimento do seguidor da posição 
inferior até a superior e vice-versa, nos intervalos exigidos. 

2 A velocidade (v) também parece aceitável na forma em que leva o seguidor da velocidade 
nula em uma espera inferior a um valor de pico de 0,49 m/s e a zero novamente no deslo¬ 
camento máximo, onde a cola é aplicada. 

3 A Figura 8-27 também mostra a função de aceleração para essa solução. O máximo valor 
absoluto é por volta de 14,55 m/s 2 . 

4 O problema é que essa curva de aceleração tem um retorno desnecessário a zero na extre¬ 
midade da subida. É desnecessário porque a aceleração durante a primeira parte da subida é 
também negativa. Seria melhor mantê-la negativa na extremidade da subida. 

5 Essa oscilação desnecessária da aceleração para zero faz com que o pulso tenha mudanças 
mais bruscas e descontinuidades. A única justificativa real para tender a aceleração para 
zero é a necessidade de mudar o sinal (como no caso do trecho intermediário da subida ou 
da descida) ou para concordar com um segmento adjacente, que tem aceleração nula. 


Subida cicloidal Descida cicloidal Tempo de espera 


$ i> 




- 0 - 



FIGURA 8-27 

Movimento cicloidal (ou qualquer programa de tempo de espera duplo) é uma má escolho 
para o caso de o tempo de espera único. 
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Para o caso do tempo de espera único, precisaríamos de uma função para a subida que 
não retomasse à aceleração nula no final do intervalo. A função para a subida deveria começar 
com o mesmo valor de aceleração, que não zero, da extremidade da subida e, então, ser zero 
no término do tempo de espera correspondente. Uma função que satisfaz esses critérios é a 
harmônica dupla, que recebe esse nome por causa dos dois termos com cosseno, em que um 
é um meio-tempo harmônico e o outro, uma onda de tempo completo. As equações para as 
funções harmônicas duplas são 


para a subida: 


h 


f 0 Y 

i 

s - — 

1— COS 


— 

2 


L w_ 

4 


i ú 


Ti h 

V ^ 2 



í 9 ) 

senj 



1 

2 


2n 


n 2 h 


f G> 

/ 

a~—z — 

eoN 

71 — 

— COH 

p 2 2 

1 

1 P, 



J-■ 


h 



L bV 


sen 7l— 

—2 sen 

2tt — 

2 

L 1 pJ 


L pJJ 


(8.26a) 


para a descida: 



(8.26b) 


Note que essas funções harmônicas duplas nunca deveriam ser usadas para o caso de 
tempo de espera duplo, porque as acelerações são diferentes de zero em uma extremidade do 
intervalo. 

ji&) EXEMPLO 8-7 

Movimento harmônico duplo para o caso de tempo de espera único de subida e descida 
simétrica. 


Problema: Considere as mesmas especificações de came de espera única do Exemplo 8-5: 
subida 25 mm em 90 graus 

descida 25 mm em 90 graus 

espera deslocamento zero em 180 graus (espera inferior) 

eame íü 15 rad/s 
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Solução: 

1 A Figura 8-28 mostra uma curva de subida harmônica dupla e descida harmônica dupla. A 
velocidade de pico é 0,50 m/s, que é similar àquela da solução eicloidal do Exemplo 8-6. 

2 Note que a aceleração dessa função harmônica dupla tende a zero na extremidade de su¬ 
bida. Isso a toma mais adequada para o caso de tempo de espera simples. 

3 A função de pulso harmônico duplo tem picos em 938 m/s 3 e compara-se aproximadamen¬ 
te com a solução cicloidah 

4 Infelizmente, o pico de aceleração negativa ê 22,86 m/s 2 , quase duas vezes o valor da 
solução eicloidal. Essa é uma função precisa, mas desenvolverá forças dinâmicas mais 
altas. Abra o arquivo EO8-07.cam no programa Dynacam (ver Apêndice À) para ver esse 
exemplo com mais detalhes. 

5 Outra limitação dessa função é que ela só pode ser utilizada para o caso de tempo de su¬ 
bida e descida iguais (simétricos). Se os tempos de subida e descida forem diferentes, a 
aceleração será descontínua no encontro da subida e da descida, violando a lei fundamen¬ 
tal do projeto de carne. 


Nenhuma das soluções dos exemplos 8-6 e 8-7 é satisfatória. Vamos aplicar agora funções 
polinomiais e reprojetá-las para tomá-las mais suaves e reduzir o pico de aceleração. 


Aplicações polinomiais para tempo de espera único 

Para resolver o problema do Exemplo 8-7 com uma polinomial, devemos decidir por um 
conjunto de soluções de contorno adequadas. Mas, primeiro, devemos decidir em quantos 
segmentos dividiremos o ciclo do carne. A indicação do problema parece impor três segmen¬ 
tos, um de subida, um de descida e o tempo de espera. 



O mownento harmônico duplo pode ser utilizado para o caso de tempo de espera único se a duração dos tempos de 
subida e descida forem Iguais, 
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Poderíamos utilizar esses três segmentos para criar as funções* assim como fizemos nos 
dois exemplos anteriores* mas uma melhor aproximação é usar apenas dois segmentos, um 
para subida e descida combinadas e outro para o tempo de espera. Como regra geral , gostaría¬ 
mos de minimizar o número de segmentos em nossas funções polinomiais do came. Qualquer 
tempo de espera requer seu próprio segmento. Assim, o número mínimo possível nesse caso 
são dois segmentos. 

Outra regra é que gostaríamos de minimizar o número de condições de contorno especi¬ 
ficadas, porque o grau da polinomial é amarrado ao número de CCs. Se o grau da função au¬ 
menta* o número de seus pontos de inflexão e seus números de máximos e mínimos também 
aumentam. O processo de derivação polinomial garantirá que a função passe por todas as CCs 
especificadas* mas não diz nada sobre seu comportamento entre as CCs. Uma função de grau 
alto pode ter oscilações indesejáveis entre essas CCs. 

Com essas suposições, podemos selecionar um conjunto de condições de contorno para 
uma solução experimental. Primeiro* apresentaremos novamente o problema para refletir nos¬ 
sa configuração de dois segmentos. 

exemplo 8-a 

Projetando uma polinomial para o caso de tempo de espera único de subida e descida 
simétrica. 

Problema: Redefina a especificação PEC dos exemplos 8-5 e 8-6: 

subida-descida 25 mm em 90° e descida 25 mm em 90° para um total 

de 180° 

espera deslocamento nulo para 180° (espera inferior) 

came ou 15rad/s 


Solução: 

1 A Figura 8-29 mostra um conjunto mínimo de sete CCs para esse problema simétrico, que 
dará uma polinomial de sexto grau. O tempo de espera de ambos os lados do segmento do 
tipo sub ida-desci d a tem valores zero para e, v p aep. A lei fundamental de projeto de came 
exige que igualemos esses valores nulos com a função de aceleração em cada extremidade 
do segmento do tipo subida-descida. 

2 Isso proporciona 6 CCs: e, v, a = 0 em cada extremidade do segmento do tipo subida- 
descida. 

3 Devemos especificar também o valor do deslocamento com pico de 25 mm na subida* 
que ocorre para 0 = 90°. Essa é a sétima CC. Note que devido ã simetria, não é necessário 
especificar a velocidade como nula no pico. Mas faremos isso mesmo assim. 

4 A Figura 8-29 mostra também os coeficientes do deslocamento polinomial que resultam 
da solução simultânea das equações para as CCs escolhidas. Para generalizar, substituí¬ 
mos a variável h para o valor especificado de 25 mm. A função acaba se tomando uma 
polinomial 3-4-5-6, e sua equação normalizada é: 


s = h 64 




Lp. 


-■Hf. 


+ 192 ^ -64 

P 




PJ 


(«> 
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Número do Função Ângulo Ângulo Ângulo 

segmento utilizada inicial final delta 


1 Poli 6 0 180 180 


Condições de contorno Impostas Equação resultante 


: unçào 

Teta 

%Beta 

Cond. contorno 

Expoente 

Coeficiente 

Desfoc. 

0 

0 

0 

0 

0 

Veloc. 

0 

0 

0 

1 

0 

Aceler 

0 

0 

0 

2 

0 

Desioc. 

180 

1 

0 

3 

64 

Veloc. 

180 

1 

0 

A 

-192 

Aceler. 

180 

1 

0 

5 

192 

Desioc, 

90 

0,5 

1 

6 

-64 


FIGURA 8-29 

Condições de contorno e coeficientes para uma aplicação polinomial com tempo de espera 
único. 


A Figura 8-30 mostra os diagramas e v ap para essa solução com seus máximos valores 
notados. Compare as acelerações e a curvas ev ap das soluções harmônica dupla e cicloidal 
com o mesmo problema das figuras 8-27 e 8-28. Note que a função polinomial de sexto grau 
é tão suave quanto as funções harmônicas duplas (Figura 8-28) e não retoma desnecessaria¬ 
mente à aceleração zero no topo da subida como a cicloidal (Figura 8-27). A polinomial tem 
um pico negativo de aceleração de 13,89 m/s 2 , cuja magnitude é menor que cada uma das 
soluções cicloidal e harmônica dupla. Essa polinomial 3-4-5-6 é uma solução superior a cada 
uma daquelas apresentadas para o caso do tipo subida-descida simétricas e é um exemplo 
de como funções polinomiais podem ser facilmente adaptadas a projetos com especificações 
particulares. 



FIGURA 8-30 

Função polinomial 3-4 5-6 para dois segmentos simétricos do tipo sublda-descída, came com 
tempo de espera único, 
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Efeito da assimetria na solução polinomial tipo subida-descida 

Os exemplos anteriormente apresentados nesta seção tinham os mesmos tempos para su¬ 
bida e descida, referidos como curva simétrica tipo subida-descida. O que aconteceria se pre¬ 
cisássemos de uma função assimétrica e tentássemos utilizar uma polinomial simples como loi 
feito no exemplo anterior? 

EXEMPLO 8-9 

Projetando uma polinomial para o caso de tempa de espera único de subida-descida 
assimétrica. 

Problema: Redefina a especificação do Exemplo 8-8 como: 

subida-descida subida 25 mm em 45° e descida 25 mm em 135 ü para 
um total de 180° 

espera deslocamento zero em 180° (espera inferior) 

eame co 15 rad/s 


Solução: 

1 A Figura 8-31 mostra o conjunto mínimo de sete condições de contorno para esse proble¬ 
ma, que resultará em uma polinomial de sexto grau. O tempo de espera em cada lado do 
segmento subida-descida combinado tem valores zero para E, V, A e R A lei fundamental 
de projeto de carne exige que igualemos esses valores nulos na função de aceleração, em 
cada extremidade do segmento do tipo subida-descida. 

2 Isso proporciona 6 CCs: E= V= A = 0 em cada extremidade do segmento tipo subida- 
descida. 


3 Devemos especificar também o valor do deslocamento para h = 25 mm no pico da subida, 
que ocorre para 0 = 45°. Essa é a sétima CC. 

4 A solução simultânea desse conjunto de equações dá uma polinomial 3-4-5-6, cuja equação é: 


s = h 


0 




151,704 - -455,111 — +455,111 - -151,704 — 


0 


P, 


(«) 


Para generalizar, temos substituído a variável h como 25 mm para a subida especificada. 

5 A Figura 8-31 mostra os diagramas E VÁ P para essa solução com os máximos valores 
notados. Observe que derivadas polinomiais de sexto grau têm obedecido âs condições de 
contorno estabelecidas e, de feto, passam entre um deslocamento de I unidade (h « 25 mm) 
em 45°. Mas note também que elas ultrapassam aquele ponto e alcançam uma altura de 
60,2 mm em seu pico, 2,37 vezes o valor desejado. O pico de aceleração também tem 2,37 
vezes o valor do caso simétrico do Exemplo 8-8. Sem nenhuma condição de contorno 
aplicada, a função parece simétrica. Note que o ponto de velocidade nulo ainda está em 
90° quando gostaríamos que fosse 45°. Podemos tentar forçar a velocidade a zero com 
uma condição de contorno adicional de V= 0, quando 0 = 45 ü . 

6 A Figura 8-32 mostra os diagramas E VA Ppara uma polinomial de sétimo grau, tendo oito 
CCs, £■= V=Á=Qemft = 0 D ,E= V= A = 0 em0 = \m\E= 1, V= 0, em 0 = 45 ü . Note 
que a função resultante obedece a nossos comandos e passa através daqueles pontos, mas 
de forma própria não passa por outros locais. Ela agora mergulha para um deslocamento 
negativo de -99,82 mm, e o pico de aceleração é muito maior. Isso aponta um problema 
inerente em funções polinomiais, a saber, que seu comportamento entre as condições de 
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Polinomial inaceitável para dois segmentos assimétricos do tipo subida-descida, come com 
tempo de espera único, 

contorna não é controlável e pode criar derivações indesejadas no movimento do seguidor. 
Esse problema é exacerbado quando o grau da função aumenta, desde que tenha mais raízes 
e pontos de inflexão, causando assim mais oscilações entre as condições de contorno. 


Nesse caso, a regra para minimizar o número de segmentos está em conflito com a regra 
para minimizar o grau da polinomial. Uma solução alternativa para esse problema de assime¬ 
tria é utilizar três segmentos, um para a subida, um para a descida e um para o tempo de espera. 
Adicionando segmentos, as ordens das funções se reduzirão e ficarão sob controle. 



FIGURA 8-32 


Polinomial inaceitável para dois segmentos assimétricos do tipo subida-desdda, came com 
tempo de espera único. 


■ 
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EXEMPLO 8-10 

Projetando uma polinomial de três segmentos para a caso de tempo de espera único de 
subida-desdda assimétrico utilizando mínimas condições de contorno, 


Problema ; Redefina a especificação do Exemplo 8-9 como: 
subida 25 mm em 45° 

descida 25 mm em 135° 

espera deslocamento nulo por 180° (espera inferior) 

came (o 15 md/s 

Solução: 

1 Á primeira tentativa para essa solução especifica cinco CCs: E = V= A = Ono início da 
subida (para atender o tempo de espera)* E = 1 e V— 0* no final da descida. Note que o 
segmento de subida das condições de contorno deixa a aceleração sem especificação em 
sua extremidade, mas o segmento de descida das condições de contorno deve incluir o 
valor da aceleração na extremidade da subida, que resulta do cálculo dessa aceleração. 
Desse modo, a descida exige uma condição de contorno a mais que a subida. 

2 Isso resulta na seguinte equação de quarto grau abaixo para o segmento de subida: 


s 




to 


3 Calculando a aceleração na extremidade da subida temos -111,18 m/s 2 . Esse valor toma- 
-se uma condição de contorno para o segmento de descida. O conjunto das 6 CCs para 
a descida é, então: E- 1, V- 0, A = -111*18 no início da descida (para concordar com 
a subida) e E — V = A = 0 no final da descida para concordar com o tempo de espera. A 
equação de quinto grau para a descida é, então: 



4 A Figura 8-33 mostra os diagramas E VA P para essa solução com os valores extremos. 
Observe que essa polinomial na descida também tem um problema - o deslocamento ain¬ 
da é negativo. 

5 O truque, nesse caso (e em geral), é primeiro calcular o segmento com a menor acelera¬ 
ção (aqui o segundo segmento), por causa da longa duração do ângulo p. Então, utilize 
o menor valor de aceleração como uma condição de contorno para o primeiro segmento. 
As 5 CCs para o segmento 2 são, então: E = 1 e V = 0 no início da descida e E - V= A 
= Ono final da descida (igual para o tempo de espera). Elas resultam na seguinte equação 
polinomial de quarto grau para a descida. 
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FIGURA 8-33 

Polinomiais inaceitáveis para os três segmentas do tipo subida-desclda assimétricos, carne com 
tempo de espera único, 


6 Calculando a aceleração no início da descida* temos -12*35 m/s 2 . Esse valor se toma um CC 
para o segmento de subida. O conjunto de 6 CCs para a subida é, então: E = V— A = 0 no 
inicio da subida (para concordar com os tempos de espera) e E « 1, V= 0, A = —12,35 no final 
da subida (para concordar com a descida). A equação de quinto grau para a subida é f então: 


$ - h 


9.3331 | 





7 O projeto de carne resultante é mostrado na Figura 8-34. O deslocamento agora está controla¬ 
do* e o pico de aceleração é muito menor que o do projeto anterior* por volta de 51,4 m/s 2 . 

8 O projeto da Figura 8-34 é aceitável (embora não ótimo)* para esse exemplo. Abra os 
aiquivos Ex_08-10a e b no programa Dynacam (ver Apêndice A) para ver esse exemplo 
com mais detalhes. 


8.5 MOVIMENTO DE TRAJETÓRIA CRÍTICO (MTC) 


* Uma ótima solução para 
esse problema genérico 
pode ser encontrada na 
referência [5], 


Provavelmente, a aplicação mais comum de especificações com movimento de trajetória 
crítico (MTC) em projetos de mecanismos de produção é a necessidade de um movimento 
com velocidade constante. Existem dois tipos gerais de mecanismos de produção automati¬ 
zados de uso comum, máquinas de montagem com movimento intermitente e máquinas de 
montagem com movimento contínuo. 

Máquinas de montagem com movimento intermitente levam produtos manufaturados 
de uma estação de trabalho à outra, parando com a peça ou subconjunto em cada estação, en¬ 
quanto outra operação é realizada. A velocidade imposta para esse tipo de máquina é limitada 
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FIGURA 8-34 

Polinomiais aceitáveis para os três segmentos do tipo subida-descida assimétricos, carne com 
tempo de espera único. 


pelas forças dinâmicas resultantes das acelerações e desacelerações das massas das partes 
móveis da máquina e suas peças. O movimento das peças pode ser em linha reta, como em um 
transportador, ou em círculos, como em uma mesa rotativa, mostrada na Figura 8-22. 

Máquinas de montagem com movimento contínuo não permitem que a peça pare e, por 
isso, são capazes de impor velocidades mais altas. Todas as operações são realizadas sobre um alvo 
móvel. Qualquer ferramenta que opere sobre o produto deve “perseguir” a linha de montagem em 
movimento para Tealizar seu trabalho. Uma vez que a linha de montagem (geralmente uma cor¬ 
reia ou corrente transportadora, ou mesa rotativa) tem de ser movida com velocidade constante, é 
necessário que mecanismos forneçam movimentos de velocidade constante, exatamente iguais ao 
transportador, para carregar as ferramentas com a linha, por um longo tempo, suficiente para que 
estas façam seu trabalho. Esses mecanismos “perseguidores”, dirigidos por carnes, devem retomar 
a ferramenta à posição inicial rapidamente, a tempo de encontrar a próxima parte ou subconjunto 
no transportador (retomo rápido). A motivação para que as fábricas troquem as máquinas com 
movimento intermitente pelas com movimento contínuo é aumentar as taxas de produção. Assim, 
há algumas demandas para esse tipo de mecanismo de velocidade constante. Embora já tenhamos 
visto alguns mecanismos no Capitulo 6 com velocidades de saída aproximadamente constantes, 
o sistema de carne seguidor é bem adaptado para esse problema, permitindo, em teoria, uma ve¬ 
locidade constante exata do seguidor, e a função polinomial de came é particularmente adaptável 
para esse tipo de tarefa. 


Polinómios utilizados para movimento de trajetória critico 

Funções polinomiais são perfeítamente adaptáveis para solucionar problemas de movi¬ 
mento de trajetória crítico. Elas podem ser agrupadas para concordar com as condições de 
contorno desejadas, como veremos nos próximos exemplos. 
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EXEMPLO 8-11 

Projetando uma polinomial para movimentos de trajetória critico com velocidade constante. 


Problema: 

Considere as seguintes afirmações de um problema de movimento de trajetória crí ti- 


co (MTC): 

acelerar 

o seguidor de 0 a 10 cm/s 


manter 

uma velocidade constante de 10 cm/s por 0,5 s 


desacelerar 

o seguidor para velocidade nula 


retornar 

o seguidor á posição inicial 


tempo do ciclo 

exatamente 1 s 

Solução: 




1 Essa afirmação de problema desestruturado é típica em problemas de projeto real, como 
foi discutido no Capítulo 1. Nenhuma informação dada é útil para acelerar ou desacelerar 
o seguidor; também não sabemos que parcelas do tempo disponível podem ser utilizadas 
para as atividades. Uma pequena reflexão fará com que o engenheiro reconheça que a 
especificação para o tempo do ciclo total define de fato a velocidade do eixo do came 
para ser sua recíproca ou em uma revolução por segundo. Convertida para as unidades 
apropriadas, é uma velocidade angular de 2 n rad/s. 

2 A parcela com velocidade constante utiliza metade do tempo total de 1 s nesse exemplo. 
O projetista deve decidir depois quantos dos 0,5 s restantes serão dedicados para as outras 
fases do movimento exigido. 

3 O problema parece implicar que quatro segmentos serão necessários. Note que o projetista 
tem de selecionar arbitrariamente os comprimentos dos segmentos individuais (exceto 
para velocidade constante). Algumas iterações podem ser exigidas para otimizar o resul¬ 
tado. Entretanto, o programa Dynacam (ver Apêndice A) executa o processo de iteração 
rápida e facilmente. 

4 Assumindo quatro segmentos, o diagrama de tempo na Figura 8-35 mostra a fase da ace¬ 
leração, a fase da velocidade constante, a fase da desaceleração e a fase do retomo, clas¬ 
sificadas como segmentos de 1 a 4. 

5 O segmento dos ângulos (p 5 s) é assumido, na primeira aproximação, em 30° para o seg¬ 
mento 1; 180° para o segmento 2; 30° para o segmento 3; e 120° para o segmento 4, como 
mostrado na Figura 8-36. Esses ângulos podem precisar de ajustes nas próximas iterações, 
exceto o do segmento 2, que é rigidamente mantido nas especificações. 

6 A Figura 8-36 mostra uma tentativa do diagrama evap. Os círculos preenchidos indicam 
o conjunto de condições de contorno que manterão as funções contínuas nessas especifi¬ 
cações para o segmento 1: 

quando 9 = 0°; e = 0, v = 0, nenhuma 

( a ) 

quando 9 = 30°; nenhum y v — 10, a — 0 

7 Note que o deslocamento paia 0 - 30° é deixado como indeterminado. A fimção polinomial 
resultante nos lomecerá os valores do deslocamento nesse ponto, o qual pode ser usado 
como uma condição de contorno para o próximo segmento, a fim de tomar todas as funções 
restantes contínuas, como exigido. A aceleração em 0 = 30° deve ser zero em condições de 
concordar com a velocidade constante do segmento 2. A aceleração para 0 - 0 o é deixada 
como indeterminada. O valor resultante será utilizado, posteriormente, para concordar 
com a extremidade do último segmento de aceleração. 
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0 30 

210 240 

360 

Ângulo do cante 0 graus 

0 0,08 

0,58 0,67 

1,00 

Tempo l segundos 


FIGURA 8-35 

Diagrama de tempo para carnes de velocidade constante. 
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FIGURA 8-36 


Um possível conjunto de condições de contorno para a solução da velocidade constante de 
quatro segmentos. 
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8 Colocando essas 4 CCs do segmento 1 no programa D YN AC AM (ver Apêndice A) temos 
funções cúbicas, cujas parcelas evap são mostradas na Figura 8-37. Essa equação é 


s = 0,83376 


-0,27792 


(8.27a) 


O máximo deslocamento ocorre em 0 — 30°. Isso será utilizado como uma condição de 
contorno para o segmento 2. O conjunto completo para o segmento 2 è 


quando 0 = 30°; e = 0,556, v=lü 

quando G = 210°; nenhum , nenhuma 


(b) 


9 Note que nas derivações e no programa Dynacam cada segmento de ângulo local percor¬ 
re de zero a p naquele segmento. Desse modo, os ângulos locais do segmento 2 variam de 
0 U a 180°, os quais correspondem de 30° a 210° globalmente nesse exemplo. Deixamos o 
deslocamento, a velocidade e a aceleração indeterminados no final do segmento 2. Eles 
serão determinados pela computação. 


10 Uma vez que esse segmento é de velocidade constante, sua integral, a função de deslo¬ 
camento, deve ser uma polinomial de grau um, por exemplo: uma linha reta. Se especi¬ 
ficarmos mais do que duas CCs, encontraremos uma função com grau mais alto que um, 
que passará pelos pontos finais especificados, mas também pode oscilar e desviar da velo¬ 
cidade constante desejada. Assim, apenas conseguimos duas CCs, uma inclinação e uma 
interseção como definido na Equação 8.2. No entanto, devemos fornecer pelo menos uma 
condição de contorno para o deslocamento a fim de calcular o coeficiente C 0 da Equação 
8.23. Especificar as duas CCs para apenas uma extremidade do intervalo é perfeitamente 
aceitável. A equação para o segmento é: 


s 



-h 0,556 


(8.27b) 


11 A Figura 8-38 mostra o deslocamento e as parcelas da velocidade do segmento 2. A ace 
leração e o pulso são nulos. O deslocamento resultante para 0 = 210° é 5,556. 


0,556 cm 


-0. 10 cm/s 


239,9 cm/s 2 - 



FIGURA 8-37 

Segmento 1 para a solução de quatro segmentos do problema de velocidade constante. 
(Exemplo 8-11) 
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8 Colocando essas 4 CCs do segmento 1 no programa D YN AC AM (ver Apêndice A) temos 
funções cúbicas, cujas parcelas evap são mostradas na Figura 8-37. Essa equação é 


s = 0,83376 


-0,27792 


(8.27a) 


O máximo deslocamento ocorre em 0 — 30°. Isso será utilizado como uma condição de 
contorno para o segmento 2. O conjunto completo para o segmento 2 è 


quando 0 = 30°; e = 0,556, v=lü 

quando G = 210°; nenhum , nenhuma 


(b) 


9 Note que nas derivações e no programa Dynacam cada segmento de ângulo local percor¬ 
re de zero a p naquele segmento. Desse modo, os ângulos locais do segmento 2 variam de 
0 U a 180°, os quais correspondem de 30° a 210° globalmente nesse exemplo. Deixamos o 
deslocamento, a velocidade e a aceleração indeterminados no final do segmento 2. Eles 
serão determinados pela computação. 


10 Uma vez que esse segmento é de velocidade constante, sua integral, a função de deslo¬ 
camento, deve ser uma polinomial de grau um, por exemplo: uma linha reta. Se especi¬ 
ficarmos mais do que duas CCs, encontraremos uma função com grau mais alto que um, 
que passará pelos pontos finais especificados, mas também pode oscilar e desviar da velo¬ 
cidade constante desejada. Assim, apenas conseguimos duas CCs, uma inclinação e uma 
interseção como definido na Equação 8.2. No entanto, devemos fornecer pelo menos uma 
condição de contorno para o deslocamento a fim de calcular o coeficiente C 0 da Equação 
8.23. Especificar as duas CCs para apenas uma extremidade do intervalo é perfeitamente 
aceitável. A equação para o segmento é: 


s 



-h 0,556 


(8.27b) 


11 A Figura 8-38 mostra o deslocamento e as parcelas da velocidade do segmento 2. A ace 
leração e o pulso são nulos. O deslocamento resultante para 0 = 210° é 5,556. 


0,556 cm 


-0. 10 cm/s 


239,9 cm/s 2 - 



FIGURA 8-37 

Segmento 1 para a solução de quatro segmentos do problema de velocidade constante. 
(Exemplo 8-11) 
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FIGURA 8-39 

Solução de quatro segmentos do problema de velocidade constante do Exempla 3-11. 


Enquanto esse projeto for aceitável, ele poderá ser melhorado. Uma estratégia útil para 
projetos de carne polinomial é minimizar o número de segmentos, desde que isso não resul¬ 
te em funções de alto grau, que se comportem mal entre as condições de contorno. Outra 
estratégia é sempre começar com o segmento sobre o qual se tem mais informações. Nesse 
exemplo, a parcela de velocidade constante é a mais restrita e deve estar em um segmento 
separado, assim como o tempo de espera deve estar em um segmento separado. O resto 
do movimento do carne existe apenas para retomar o seguidor de segmento de velocidade 
constante ao próximo ciclo. Se começarmos projetando o segmento de velocidade constante, 
pode ser possível completar o carne com apenas um segmento adicional. Reprojetaremos 
esse came, para as mesmas especificações, mas com apenas dois segmentos, como mostra¬ 
dos na Figura 8-40. 


EXEMPLO 8-12 

Projetando uma polinomial ótima para movimenta de trajetória crítico de velocidade constante. 


Problema: 


Redefina a imposição do problema no Exemplo 8-11 para ler apenas dois segmentos: 
manter uma velocidade constante de 10 cm/s por 0,5 s 

desacelerar e acelera o seguidor para velocidade constante 
tempo do ciclo exatamente 1 s 


Solução: 


1 As CCs (condições de contorno) para o primeiro segmento, com velocidade constante, 
serão similares ás da nossa solução anterior, exceto para os valores globais dos ângulos e 
pelo fato de que começaremos no deslocamento zero. São elas: 


quando 9 = 0°; e = 0, v-10 

quando 9 = 180°; nenhum, nenhuma 
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(d) 


(b) 


Função Poli 1 Poli 5 

segmento 1 2 



0 180 0 ISO 


Ce) 


a 

0 


-ô- 


Local 9 
Global O 


0 

0 


180 

180 


0 

ISO 


-<? —** 0 

180 

360 graus 


FIGURA 8-40 

Condições de contorno para solução de velocidade constante de dois segmentos. 


2 


As parcelas do deslocamento e da velocidade para esse segmento são idênticas àquelas da 
Figura 8-38, exceto para aqueles deslocamentos que começam em zero. A equação para o 
segmento 1 é: 


s 



(8.28a) 


3 O programa calcula o deslocamento no final do segmento 1 em 5,00 cm, o que define 
aquelas CCs para o segmento 2.0 conjunto de CCs para o segmento 2 é, então: 


quando 9 = 180°; e = 5,00, v = 10, a = 0 
quando 9 = 360°; ê = 0, v — 10, a = 0 

A equação para o segmento 2 é: 


$ 



+ 150 ^ 



+ 5 


(« 


(8.28b) 


4 Os diagramas e v a p para esse projeto são mostrados na Figura 8-41. Note que eles são 
muito mais suaves que os do projeto de quatTü segmentos. A máxima aceleração nesse 
exemplo é agora 230 cm/s 2 , e a máxima velocidade negativa é -27,5 cm/s. Ambas são 
menores que as do projeto anterior, do Exemplo 8-11. 
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Ângulo do carne (graus) 


FIGURA 8-41 

Solução de dois segmentos para o problema de velocidade constante do Exemplo 8-12. 


5 O fato de nosso deslocamento nesse modelo conter valores negativos, como mostrado no 
diagrama eda Figura 8-39, não passa despercebido. Isso se deve ao fato de a velocidade ser 
constante quando o deslocamento é nulo. O seguidor deve ir para uma posição negativa, de 
maneira a ter distância para acelerar novamente. Nós simplesmente iremos trocar as coorde¬ 
nadas de deslocamento pelo valor negativo para fazer o carne. Para fazer isso, calculamos as 
coordenadas de deslocamento. Escolha o valor do maior deslocamento negativo. Adicione 
esse valor á condição limite de deslocamento dos segmentos e recalcule as funções do carne 
com o Dynacam (ver Apêndice A). (Não altere as CCs por derivações superiores.) O perfil 
do carne de deslocamento acabado mudará, uma vez que o seu valor mínimo será agora zero. 


Então, não apenas teremos um carne melhor como também as forças dinâmicas e energia 
cinética armazenadas serão menores. Note que não é necessário fazer nenhuma suposição so¬ 
bre as porções de tempo de velocidade não constante disponíveis para aumentarmos ou dimi¬ 
nuirmos a velocidade. Isso acontece automaticamente com a escolha de apenas dois segmentos 
e a especificação do conjunto mínimo de condições de contorno necessárias. Esse é claramente 
um modelo superior ao anterior e é, de fato, uma solução polinomial ótima para as especifica¬ 
ções dadas. Abra o arquivo E08-12.cam no programa Dynacam para investigar esse exemplo 
com maiores detalhes. 

Resumo As funções polinomiais são as abordagens mais versáteis (das apresentadas 
aqui) para realizar qualquer problema de projeto de came. Graças ao desenvolvimento e dispo¬ 
nibilidade geral dos computadores, funções polinomiais se tomaram de fácil utilização, assim 
como os problemas com equações simultâneas, geralmente além das habilidades de cálculo 
manuais. Com a disponibilidade de um assistente, como o programa Dynacam, as polinomiais 
têm se tomado uma maneira prática e pTeferencial para resolver muitos, mas não todos, os 
problemas de projeto de came. Funções splinc, das quais as polinomiais são um subconjunto, 
oferecem ainda maior flexibilidade. O espaço não permite uma exposição detalhada das funções 
spline, como foi feito aqui para os sistemas de came. Ver referência [6] para mais informações. 
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8.6 DIMENSIONANDO O CAME - ÂNGULO DE PRESSÃO E RAIO DE 
CURVATURA 

Uma vez que as funções evap foram definidas, o próximo passo é dimensionar o carne. 
Existem dois fatores principais que afetam o tamanho do came, o ângulo de pressão e o raio 
de curvatura. Ambos envolvem o raio da circunferência dc base no came (Rj), quando uti¬ 
lizados seguidores de face plana, ou o raio da circunferência primária no came (R p ), quando 
utilizados seguidores de rolete ou curvados. 

Os centros da circunferência de base e da circunferência primária estão no centro de ro¬ 
tação do came. A circunferência de base é definida como o menor círculo que pode ser dese¬ 
nhado tangente à superfície física do came , como mostrado na Figura 8-42. Todos os eames 
radiais terão circunferência de base, indiferentemente do tipo de seguidor utilizado. 

A circunferência primária é aplicável somente para carnes com seguidores de rolete ou 
com raios (cogumelo) e é medida a partir do centro do seguidor. A circunferência primária 
é definida como o menor círculo que pode ser desenhado tangente à trajetória da linha de 
centro do seguidor, como mostrado na Figura 8-42. Á trajetória da linha de centro do segui¬ 
dor é chamada de curva primitiva. Os cames com seguidores de rolete são definidos para 
manufatura com relação à curva primitiva, e não com relação à superfície física do came. Os 
cames com seguidores de face plana devem ser definidos para manufatura com relação às suas 
superfícies físicas, uma vez que não existe curva primitiva. 

O processo de criação física do came pelo diagrama e pode ser visualizado conceitualmen- 
te imaginando-se o diagrama e sendo cortado de um material flexível como a borracha. O eixo 
x do diagrama e representa a circunferência de um circulo, que pode ser tanto a circunferência 
de base quanto a circunferência primária, ao redor do qual nós “enrolaremos” nosso dia¬ 
grama e “de borracha". Somos livres para escolher o comprimento inicial de nosso eixo x do 
diagrama e, embora a altura da curva de deslocamento seja fixada pela liinção de deslocamento 
do came que escolhemos. Com efeito, nós vamos escolher a base ou o raio da circunferência 
primária como parâmetro de projeto e alongar o comprimento dos eixos do diagrama e para se 
adequarem à circunferência do círculo escolhido. 

Vamos apresentar equações para ângulos de pressão e raios de curvatura somente para 
cames radiais com seguidores de translação. Para informações relacionadas a cames de segui¬ 
dores oscilatórios e axiais (barris), ver Capítulo 7 ou referência [5]. 


Ângulo de pressão - Transladando seguidores de rolete 


O ângulo de pressão é definido como mostrado na Figura 8-43. Ele é o complemento do 
ângulo de transmissão, que foi definido para elos nos capítulos anteriores e possui significado 
similar ao da operação de came seguidor. Por convenção, o ângulo de pressão é utilizado para 
cames, em vez do ângulo de transmissão. Somente ao longo do eixo de transmissão, que é 
perpendicular ao eixo de deslizamento ou à tangente comum, a força pode ser transmitida do 
came para o seguidor e vice-versa. 

ÂNGULO de PRESSÃO O ângulo de pressão § è o ângulo entre a direção de movi¬ 
mento (velocidade) do seguidor e a direção do eixo de transmissão * Quando = 0, toda 
a força transmitida vai em direção ao movimento do seguidor e nenhuma na velocidade de 
deslizamento. Quando $ alcança 90°, não existirá movimentação no seguidor. Como regra 
geral, gostaríamos que o ângulo de pressão estivesse entre zero e cerca de 30° para segui¬ 
dores de translação, para evitar carregamento lateral excessivo no seguidor deslizante. Se 
o seguidor está oscilando em um braço pivoíado, um ângulo de pressão até mais ou menos 


* Drcstier c Duffingtonf 7 ! 
mostraram que essa 
definição é válida apenas 
para sistemas com um 
grau de liberdade. Para 
sistemas com múltiplas 
entradas, uma definição 
mais complexa e cálculos 
de ângulo de pressão (ou 
ângulo dc transmissão) 
são necessários. 
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Circunferência primária 

Circunferência dc base 


Curva primitiva 

Superfície do came 


Seguidor dc rolete 


^camc 


uuuuuim^^ 


FIGURA 8-42 

Circunferência de base R b , circunferência primária R p , e curva primitiva de um come radial 
com seguidor de rolete. 


35° é aceitável. Valores de <j) maiores podem aumentar o atrito no seguidor deslizante ou no 
pivô para níveis indesejáveis e podem até esmagar um seguidor de translação em suas guias. 

Excentricidade A Figura 8-44 mostra a geometria de um came e seu seguidor de 
rolete de translação em uma posição arbitrária. É um caso geral em que o eixo de movimen¬ 
tação do seguidor não intercepta o centro do came. Há uma excentricidade e definida como 
a distância perpendicular entre o eixo de movimentação do seguidor e o centro do came. 
Frequentemente, essa excentricidade a será zero, fazendo dele um seguidor alinhado, o que 
é um caso especial. 

Na figura, o eixo de transmissão é estendido para cruzar a conexão equivalente 1, que é o 
elo terra. (Ver Seção 8.0 e Figura 8-1, para uma discussão da conexão equivalente em sistemas 
de came.) Essa intersecção é o centro instantâneo I 2 4 (denominado B) que, por definição, 
possui a mesma velocidade no elo 2 (o came) e no elo 4 (0 seguidor). Como o elo 4 está em 
translação pura, todos os seus pontos terão velocidades idênticas V T que são iguais à 
velocidade de I 2 4 no elo 2. Podemos escrever uma expressão para a velocidade I 2 4 em termos 
de velocidade angular do came e o raio b do centro do came a I 2 4 , 

V h4 =òto = s (8.29) 

em que réo deslocamento instantâneo do seguidor do diagrama e, e 0 è é sua derivada no 
tempo em unidades de comprimento/s (note que E VA P maiusculos são variáveis de tempo 
em vez de funções do ângulo do came). 


























PROJETO DE CÀMES 


451 


FIGURA 
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Ângulo de \ 
pressão 

V. - * 



Normal comum 
(eixo de transmissão) 


Tangente comum 
(eixo de deslizamento) 




Angulo de transmissão ^ 


Seguidor de rolete 


Camc 


Ângulo de pressão do carne, 


■ 


Mas 


. 

* ~ dt 


ds dd ds dB ds 

e -=-= —io = ito 

dt d B m dt dü 


assim ôco = vcü 

então b-y 

(8.30) 

Essa é uma relação interessante que diz que a distância b para o centro instantâneo 
de velocidade / 2 4 é igual à velocidade do seguidor v em unidades de comprimento por ra- 
dianos, como derivada em seções anteriores. Reduzimos esta expressão para geometria pura, 
independentemente da velocidade angular do carne. 
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FIGURA 8-44 

Geometria para a derivada da equação para ângulo de pressão, 

Note que podemos expressar a distância h em termos de raio da circunferência primária 
J? /; e a excentricidade e, pela construção mostrada na Figura 8-44. Balance o arco do raio R p 
até ele interceptar o eixo de movimentação do seguidor no ponto D. Isso define o comprimen¬ 
to da linha d de conexão equivalente 1 para essa intersecção. Esse comprimento é constante 
para qualquer raio de circunferência primária R escolhido. Os pontos A, Ce/ 24 formam um 
triângulo reto cujo ângulo superior é o ângulo oe pressão § e cuja perna verticaf é (e + d), em 
que c é a movimentação instantânea do seguidor. Desse triângulo: 

c= b- e = (#+ í/)ianô 

e (8.3 la) 


então, da Equação 8.30 
e do triângulo CD0 2 


b = (e+ ^)ian<|H- e 
v = (é+ cJ)ían^ + e 


(8.31b) 
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d- 


(8.31c) 


Substituir a Equação 8.3 lc na Equação 8.3 lb e resolver para <|> resulta em uma expressão 
para um ângulo de pressão em termos de deslocamento e, velocidade v, excentricidade e e raio 
da circunferência primária R^. 




(8.3 ld) 



A velocidade v nessa expressão é em unidades de comprimento/rad, e todas as outras quan¬ 
tidades são em unidades de comprimento compatíveis. Temos definido e e v tipicamente por 
esse estágio do processo de projeto do carne e queremos manipular R^ e ê para obtermos um 
ângulo de pressão máximo aceitável. Com o aumento de R f t)) será reduzido. As únicas res¬ 
trições contra valores altos de R [} são o custo e o tamanho do conjunto. Frequentemente, haverá 
algum limite superior no tamanho do conjunto do carne seguidor ditado por seus ambientes. 
Haverá sempre uma restrição referente ao custo, e maior = mais pesado - mais caro. 

Escolhendo o raio de circunferência primária 

Tanto R quanto e estão presentes na expressão transcendental na Equação 8.31 d, então 
eles não podem ser resolvidos diretamente de maneira conveniente. A abordagem mais simples 
é assumir um valor qualquer para R e excentricidade inicial igual a zero, e utilizar o programa 
Dynacam (ver Apêndice A), seu programa próprio ou um programa para resolver equações 
como o Matlab , TKSolver ou Mathcaá para calcular rapidamente os valores de 4> para o carne 
inteiro, para então ajustar e repetir os cálculos anteriores até se encontrar um arranjo acei¬ 
tável. A Figura 8-45 mostra os ângulos de pressão calculados para um came de quatro esperas. 
Note a semelhança das funções de velocidade para o mesmo came na Figura 8-6 e como esse 
termo é dominante na Equação 8.31 d. 

Utilizando a excentricidade Se um came adequadamente pequeno não pode ser 
obtido com um ângulo de pressão aceitável, a excentricidade pode ser introduzi da para modificar 
esse ângulo de pressão. Utilizar a excentricidade para controlar o ângulo de pressão tem suas li¬ 
mitações. Para um positivo, um valor positivo de excentricidade irá diminuir o ângulo de pres¬ 
são na subida , porém irá aumentá-lo na descida. Excentricidade negativa produz efeito reverso. 

Isso não é muito útil para um came unido por forma fechada (encaixe ou trilha), porque 
ele está movimentando o seguidor em ambas as direções. Para um came unido por força com 
retomo por mola, você pode ás vezes dispor de um maior ângulo de pressão na descida que 
na subida, porque a energia armazenada na mola está tentando aumentar a velocidade do eixo 
do came na descida, considerando que o came está armazenando a energia na mola durante 
a subida. O limite dessa técnica pode ser o grau de excesso de velocidade atingido com um 
maior ângulo de pressão na descida. As variações resultantes na velocidade angular do came 
podem ser inaceitáveis. 

O maior ganho ao se acrescentar a excentricidade em um seguidor aparece em situações em 
que a função do came é assimétrica e existem diferenças significantes (sem excentricidade) entre 
os ângulos de pressão máximos na subida e na descida. Ao se introduzir a excentricidade, pode-se 
balancear os ângulos de pressão e criar um came de funcionamento mais suave. 

Se ajustes emou c não rendem ângulos de pressão aceitáveis, o único recurso é retomar 
ao estágio anterior no projeto e redefinir o problema. Gastar menos ou mais tempo na subida 
e na descida reduzirá as causas do elevado ângulo de pressão. Projetar é, afinal, um processo 
iterativo. 
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_ ... Subida Descida 

Subida Descida sano trapezoidal harmônica 
adoidai modilicado modificada simples 



FIGURA 8-45 

Funções de ângulo de pressão são similares em formato às funções de velocidade. 


Momento de tombamento - Seguidor de translação de face plana 

A Figura 8-46 mostra um seguidor de face plana transladando contra um carne radial. O 
ângulo de pressão é zero para todas as posições do came e do seguidor. Isso parece que não nos 
serve, o que não é verdade. Com a movimentação do ponto de contato para a esquerda e para a 
direita, o ponto de aplicação da força entre came e seguidor move-se também. Há um momen¬ 
to de tombamento no seguidor, associado a essa força fora de centro, que tende a empenar o 
seguidor em suas guias, da mesma maneira que se obteve um ângulo de pressão muito elevado 
no caso do seguidor de rolete. Nesse caso, gostaríamos de manter o came o menor possível, 
de modo a minimizar o braço do momento da força. A excentricidade afetará o valor médio do 
momento, mas a variação pico a pico do momento em relação à média não ê afetada pela ex¬ 
centricidade. Considerações de ângulos de pressão muito elevados não limitam o tamanho do 
came, mas outros fatores, sim. O menor raio de curvatura (ver a seguir) da superfície do came 
deve ser grande o suficiente para evitar o adelgaçamento. Isso é verdade independentemente 
do tipo de seguidor utilizado. 

Raio de curvatura - Seguidor de rolete de translação 

O raio de curvatura é uma propriedade matemática de uma função. Seu valor e uso não 
são limitado a carnes, porém ele possui uma grande sígnificância em seu projeto. O conceito 
é simples. Não importa o quão complicado seja o formato da curva, ou quão alto é o grau de 
descrição da função, haverá um raio instantâneo de curvatura em todos os pontos da curva. 
Esses raios de curvatura terão centros instantâneos (que podem estar no infinito), e os raios de 
curvatura de qualquer função são inerentemente também uma função que pode ser computada 
e mostrada graficamente. Por exemplo, o raio de curvatura de uma linha reta é infinito em 
qualquer ponto; já o do círculo é um valor constante. A parábola tem um raio de curvatura que 
muda constantemente e se aproxima do infinito. Uma curva cúbica terá o raio de curvatura 
algumas vezes positivo (convexo) e algumas vezes negativo (côncavo). Geralmente, quanto 
maior o grau da função, maior a variação de potencial em seus raios de curvatura. 
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IM^O 

^came % d — Ffo X b 



FIGURA 8"46 

Momento de lombamento em um seguidor de face plana. 


Contamos de carnes são, geralmente, funções de grau elevado. Quando são enrolados em 
tomo de suas bases ou circunferência primária, eles podem ter partes côncavas, convexas ou 
planas. Planos infinitesimalmente pequenos de raios infinitos ocorrerão em todos os pontos de 
inflexão na superfície do eame onde ele muda de côncavo pra convexo ou vice-versa. 

O raio de curvatura do carne acabado é relevante independentemente do tipo de seguidor, 
mas as preocupações são diferentes para seguidores diferentes. A Figura 8-47 mostra um pro¬ 
blema obvio (e exagerado) com um seguidor de role te, cujo Taio de curvatura R s (constante) é 
muito grande para seguir o raio côncavo pequeno (negativo) -p localizado no came (note que, 
normalmente, não se usaria um rolete tão grande em relação ao came). 

Um problema mais sutil ocorre quando □ raio do seguidor de rolete R s é maior do que o 
menor raio local positivo (convexo) +p no came. Esse problema é chamado adelgaçamento e 
é representado na Figura 8-48. Relembre que, para um came seguidor de rolete, o contorno do 
came é definido, na verdade, como a trajetória do centro do seguidor de rolete ou curva primi¬ 
tiva. Ao operador são dadas as coordenadas x,y (em dados de computador ou disco) e também 
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é informado o raio do seguidor R-. Ele, então, cortará o came com um cortador do mesmo raio 
equivalente do seguidor, seguindo as coordenadas da curva primitiva com o centro do cortadon 

A Figura 8-48a mostra uma situação em que o raio do seguidor (cortador) Rj está em um 
ponto exatamente igual ao raio de curvatura mínimo convexo do came O cortador 

criou um ponto agudo perfeito, ou cúspide, na superfície do came. Esse came não terá um 
bom desempenho a altas velocidades. A Figura 8-48b mostra uma situação na qual o raio do 
seguidor (cortador) é maior que o raio de curvatura mínimo convexo do came. O cortador ago¬ 
ra adelgaça ou remove o material necessário para o contorno do came em diferentes posições 
e também cria um ponto agudo ou cúspide na superfície do came. Esse came não terá mais a 
mesma função de deslocamento que você projetou tão cautelosamente. 

A regra geral é manter o valor absoluto do raio de curvatura mínimo p mín da curva primitiva do 
came preferencialmente, no mínimo, de duas a três vezes o tamanho do raio do seguidor de rolete Rj 

jPminl» Rj (8-32) 

A derivada do raio de curvatura pode ser encontrada em qualquer livro de cálculo. Para o 
nosso caso do seguidor de rolete, podemos escrever a equação do raio de curvatura da curva 
primitiva do came, por exemplo: 


P primitivo ~ 




2 + v 2 


;3/2 


(Rp+$) + 2v Z -fl(i^+tf) 


(8.33) 


Nessa expressão, e, v, e a são deslocamento, velocidade e aceleração, respectivamente, do 
seguidor do came, como definido na seção anterior. Suas unidades são comprimento, compri- 
mento/rad e comprimento/rad 2 , respectivamente. R^é o raio da circunferência primária. Não 
confunda esse raio da circunferência primária com o raio de curvatura Pp nmitiVÕ - Rp é um 
valor constante que você escolhe como parâmetTo de projeto, e pp rím ^ vo & o raio de curvatura 
constaníemente modificado, resultante das escolhas de seu projeto. 



Vseguidor 


FIGURA 8-47 

O resultado de utilizar um seguidor de rolete maior que um para o qual o came foi projetada, 
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Vértice devido 


Material faltaiite c vértice devido 



(a) Raio de curvatura da curva primitiva 
iguaí ao raro do seguidor de rolete 


(b) Raio de curvatura da curva primitiva é menor 
que o raio do seguidor de roiete 


FIGURA 8-48 

Raio de curvatura pequeno e positivo pode causar adelgaçamento, 


Não confundir, também, o raio de circunferência primária com R $ o raio do seguidor 
de roiete. Ver Figura 8-42 para definições. Você pode escolher o valor de R s para resolver o 
problema, por isso pode pensar que será simples satisfazer a Equação 8.32 apenas selecionan¬ 
do um seguidor de rolete com um pequeno valor de R s Infelizmente, é mais complicado, pois 
o pequeno seguidor de rolete pode não ser forte o suficiente para resistir às forças dinâmicas 
do carne. O raio do pino, no qual o seguidor de rolete rotaciona, é substancialmente menor que 
R s por causa do espaço necessário para rolete ou esferas de rolamento no seguidor. As forças 
dinâmicas serão abordadas em capítulos posteriores, quando revisaremos esse problema. 

Podemos resolver a Equação 8.33 por p desde que conheçamos e 3 v e a para todos 

os valores de 0 e possamos escolher um valor de 5?^ para teste. Se o ângulo de pressão tiver 
sido calculado, o R escolhido para os valores aceitáveis deve ser usado para calcular pp Fimitivo 
Se um raio de seguidor satisfatório não pode ser aceitável na Equação 8.32 para os mínimos 
valores de pp rí/ni[ í vo calculados na Equação 8.33, então iterações posteriores serão necessárias, 
possivelmente incluindo a redefinição das especificações do carne. 

O programa Dynacam (ver Apêndice A) calcula p pnmiíim para todos os valores de 0 para 
fornecer o raio da circunferência primária utilizável. A Figura 8-49 mostra p primitivo 
um carne de quatro esperas da Figura 8-6. Note que o came possui ambos os mios de curvatura, 
positivo e negativo. O maior valor do raio de curvatura é truncado a níveis arbitrários no gráfi¬ 
co quando tendem ao infinito nos pontos de inflexão entre as parles côncavas e convexas. Note 
que o raio de curvatura tende ao infinito positivo e retoma do infinito negativo ou vice-versa 
nesses pontos de inflexão (talvez depois de uma volta ao redor do universo?). 
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FIGURA 8-49 



0 90 180 270 360 


Angulo de came (graus) 


Raio de curvatura de um came de quatro esperas. 


Uma vez que ü raio da circunferência primária seja aceitável e o raio do seguidor de ro- 
lete foi determinado, baseado no ângulo de pressão e no raio de curvatura, o came pode ser 
desenhado em sua forma final e fabricado, subsequentemente. A Figura 8-50 mostra o perfil 
de um came de quatro esperas da Figura 8-6. O contorno da superfície do came passa fora do 
envelope de posições do seguidor, da mesma maneira que o cortador criará um came no metal. 
A barra lateral mostra os parâmetros de projeto, dos quais um è aceitável. O p mífí é 1,7 vez Rj 
e os ângulos de pressão são menores que 30 u . O contorno da superfície do came aparenta estar 
suave, sem pontas agudas. A Figura 8-51 mostra o mesmo came com apenas uma mudança. O 
raio do seguidor ifyé igual ao raio mínimo de curvatura p mín . As pontas ou cúspides em vários 
lugares indicam que o adelgaçamento ocorreu. Ele se tomou um came inaceitável, simples¬ 
mente porque o seguidor de roíete está muito grande. 

As coordenadas para o contorno do came, medidas da posição do centro do seguidor 
de rolete, ou a eiirva primitiva mostrada na Figura 8-50, são definidas pelas expressões 
seguintes, referenciadas no centro de rotação do came. Ver Figura 8-45 para a nomenclatura. 
A subtração do ângulo de entrada 0 do came de 2n é necessária püTque a movimentação 
relativa do seguidor vens-ws o came é oposta ao do came versus o seguidor. Em outras pala¬ 
vras, para definir o contorno da linha de centro da trajetória do seguidor ao redor do came 
estacionário, devemos mover o seguidor (e também o cortador para fazer o came) na direção 
oposta â rotação do came. 


X “ cosx jfí/ + j) 2 + E 2 

y ^sen X\(d +s) 2 + E 2 


(8.34) 


X 


==(2ft“0)“arcta 



em que 
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Circunferência, primária 


Curva primitiva 


Elevação 

s 1 cm 

Rpnmário 

= 4 cm 

Excen 

= ücm 

PaMín 

= ~29,2 Q 

PaMáx 

= 25,6 a 

RcMírt+ 

= 1,7 cm 

RcMín- 

= -3,6 cm 

Rseguidor 

= 1 cm 


circunferência 
de base 


FIGURA 8-50 


Perfil de came de disco radial é gerado pela posição do seguidor de rolete (ou cortador). 


Raio de curvatura - Seguidor de translação de face plana 

A situação com o seguidor de face plana é diferente da do seguidor de rolete. Um raio de 
curvatura negativo do came não pode ser acomodado com um seguidor de face plana. O segui¬ 
dor plano obviamente não pode seguir um came côncavo. O adelgaçamento ocorrerá quando o 
raio de curvatura se tomar negativo, se o came com essas condições for feito. 

A Figura 8-52 mostra um came e um seguidor de translação de face plana em posições 
arbitrárias. A origem do sistema de coordenadas global XY é no centro de rotação do came. 



Circunferência de base 
Curva primitiva 


Circunferência primária 


FIGURA 8-51 


Elevaçao 

= f cm 

Rprimário 

= 4 cm 

Excen 

= 0cm 

PaMín 

= ^29,2“ 

PaMáx 

= 25,6“ 

RcMÍíh 

= 1,7 cm 

RcMín- 

= -3,6 cm 

Rsegoidor 

s 1 cm 


Cúspides formadas por adelgaçamento devido ao raio do seguidor Rj > raio de curvatura p do 
came. 
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e o eixo X é definido paralelamente à tangente comum, que é a superfície do seguidor plano. 
O vetor r é atrelado ao carne* rotacionando com ele, e serve como linha de referência para o 
ângulo do carne 6 que é medido do eixo X. O ponto de contato A ê definido pelo vetor de po¬ 
sição O centro instantâneo de curvatura está em C e o raio de curvatura é p. R b é o raio da 
circunferência de base eeéo deslocamento do seguidor para o ângulo 0. A excentricidade é £. 

Podemos definir o local do ponto de contato A para dois vetores de laço (em notação 
complexa). 


R /i 

e 

R À =ce J fi* a ^+Jp 

então: 

ce' (8+a) +jp=x+j{Rf,+s) (8.35a) 

Substituimos o equivalente de Euler (Equação 4.4a) na Equação 8.35a e separamos as 
partes reais e imaginárias. 

reais: 


imaginárias: 


ccos(e + a) - x 
csen(0 + ct) + p = R b +í 


(8.35b) 

(8.35c) 


O centro de curvatura C è estacionário no came, o que significa que as magnitudes de c 
bem como p, eo ângulo a não variam para pequenas mudanças no ângulo 9 do came. (Esses 
valores não são constantes, mas são valores estacionários. Suas primeiras derivadas em relação 
a 0 são nulas, mas suas derivadas mais altas não são nulas.) 

Diferenciar a Equação 8.35a com relação a 0 resulta em: 

. /{e+«) dx ds 

}ce < 8 - 36> 

Substituimos o equivalente de Euler (Equação 4.4a) na Equação 836 e separamos as 
partes reais e imaginárias. 


reais: 


-cscii 


(0 + a) = f 


imaginárias: 


ccos 


(Q + CC) = — 

1 ' tffl 


= V 


A verificação das equações 8.35b e 8.36 mostra que 


(8.37) 


(8.38) 


x = v 


(8.39) 
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FIGURA 8-52 

Geometria para derivação do raio de curvatura e contorno do carne com seguidor de face 
piana. 


Essa é uma relação interessante que demonstra que a posição;* no ponto de contato entre 
o carne e o seguidor è igual à velocidade do seguidor em comprimento/rad. Isso significa que 
o diagrama v nos dá uma medida direta da largura mínima da face necessária do seguidor 
plano. 

espessura > v [T ^ X ~ v mín (8.40) 

Se a função de velocidade é assimétrica, o seguidor de largura mínima terá que ser assi¬ 
métrico também, para não cair fora do carne. 

Diferenciar a Equação 8.39 em relação a Ô resulta em: 


dx _ dv 
~dÚ~dB 


(8.41) 


As equações 8.35c e 8.37 podem ser resolvidas simultaneamente e a Equação 8.41 substi¬ 
tuída no resultado para resultar em: 


p = Rfo + s + a 


(8.42a) 


e o valor mínimo do raio de curvatura é 


Pmín = í i+( Í 


(8.42b) 
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Circunferência de base Note que as Equações 8.42 definem o raio de curvatura em 
termos de raio de circunferência de base e o deslocamento e fimções de aceleração dos diagra¬ 
mas evap. Porque não pode ser permitido a p se tomar negativo com seguidor de face plana, 
podemos formular uma relação da Equação 8.42b que predirá o menor raio da circunferência 
de base R b necessário para evitar o adelgaçamento. O único fator no lado direito da Equação 
8.42 que pode ser negativo é a aceleração a. Definimos e para ser sempre positivo, assim como 
R íy Entretanto, o pior caso para adelgaçamento ocorrerá quando a estiver próximo ao seu má¬ 
ximo valor negativo, que conhecemos do diagrama a. O raio mínimo da circunferência 
de base pode ser definido por 


> Pmín 1 C A ‘ ^ a )mín 


(8.43) 


min 


Por a mífí ser negativo e também subtraído na Equação 8.43, ele domina a expressão. Para 
usar esta relação, nós devemos escolher alguns raios de curvatura p min para a superfície do 
carne como parâmetro de projeto. Uma vez que a pressão de contato de Hertz no ponto de 
contato é função do raio local de curvatura, esse critério pode ser utilizado para selecionar p mln 
O tópico vai além do escopo desse texto e não será explorado mais profundamente aqui. Ver 
referência [1] para mais informações sobre tensões de contato. 

CONTORNO do came Para um carne seguidor de face plana, as coordenadas para a 
superfície física do came devem ser providas para o operador, pois não existe curva primitiva 
para utilizar. A Figura 8-52 mostra dois vetores ortogonais, r e q, que definem as coordenadas 
cartesianas do ponto de contato A entre came e seguidor em relação ao sistema de coorde¬ 
nadas de eixos rotativos embutido no came. O vetor r é o eixo rotativo ‘V 1 desse sistema de 
coordenadas embutido. O ângulo y define a posição do vetor no sistema. Duas equações 
de vetores de laço podem ser escritas e equacionadas para definir as coordenadas de todos os 
pontos na superfície do came como função do ângulo do came 0. 


=* +j( R b +s ) 


e 


então: 




(8.44) 


Divida os lados por e J6 : 

r + jq = xs~ pn +_/ 


(8.45) 


Separe em componentes reais e imaginários e substitua v por x da Equação 8.39. 
reais (componente x): 



(8.46a) 




(8.46b) 
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As Equações 8.44 podem ser utilizadas para usinar o came para um seguidor de face plana. Es¬ 
ses componentes x,y estão no sistema de coordenadas rotacionável que está embutido no came. 

Note que nenhuma das equações desenvolvidas acima para esse caso envolve excentri¬ 
cidade, ê. Este é somente um fator no comprimento do came quando um seguidor de rolete é 
utilizado. Não afeta a geometria do came seguidor plano. 

A Figura 8-53 mostra o resultado de uma tentativa de utilizar um seguidor de face plana 
no came cujo caminho teórico do ponto P do seguidor possui raio de curvatura negativo devi¬ 
do ao raio da circunferência de base ser muito pequeno. Se o seguidor seguiu a trajetória de P 
como desejado para criar a função de movimentação definida no diagrama e, a superfície do 
came será, na verdade, desenvolvida pelo envelope de linhas retas mostrado. Mas, esse lugar da 
face do seguidor estará cortado dentro dos contornos do came que são necessários para outros 
ângulos de came. A linha passando através da sequência de pontos é a trajetória do ponto P 
necessária para o projeto. O adelgaçamento pode ser claramente visto como as peças faltantes 
de formato crescente em quatro posições entre a trajetória de P e a posição da face do seguidor. 
Note que, se o seguidor for de largura zero (no ponto P), ele trabalhará cinematic amente, mas a 
tensão na extremidade da faca será infinita. 

Resumo A tarefa de dimensionar o came é um excelente exemplo da necessidade de 
iteração de valores no projeto. Recálculos rápidos das equações relevantes com uma ferra¬ 
menta como o programa Dynacàm (ver Apêndice A) possibilitam chegar rapidamente sem 
percalços à solução, balanceando os frequentes requisitos conflitantes dos ângulos de pressão 
e das restrições dos raios de curvatura. Em qualquer came, tanto as considerações dos ângulos 
de pressão quanto as dos raios de curvatura irão ditar o tamanho mínimo do came. Ambos os 
fatores devem ser conferidos. A escolha do tipo do seguidor, tanto rolete quanto lace plana, faz 
uma grande diferença na geometria do came. As funções de came que geram raios de curvatura 
negativos são inadequadas para o tipo de seguidor de face plana, a não ser que seja utilizada 
uma circunferência de base muito grande para forçar p a ser positivo em qualquer posição. 

8.7 CONSIDERAÇÕES PRÁTICAS DE PROJETO 

O projetista do came se depara frequentemente com muitas decisões confusas, sobretudo 
em estágios iniciais de projeto. Muitas decisões iniciais, em geral arbitrárias e sem muita refle¬ 
xão, podem ter consequências significativas e caras posteriormente no projeto. A seguir, apre¬ 
sentamos uma discussão de alguns intercâmbios relacionados a decisões com a expectativa de 
que proverá ao projetista do came algumas orientações na tomada de decisões. 


Seguidor de translação ou oscilação? 

Há muitos casos, especialmente em estágios iniciais do projeto, em que tanto movimentos 
de translação quanto de rotação podem ser definidos como saídas do came, embora em outras 
situações a movimentação e a geometria do seguidor sejam ditadas ao projetista. Se alguma 
liberdade de projeto é permitida e uma movimentação em linha reta é especificada, o projetista 
deve considerar a possibilidade de utilizar uma movimentação de linha reta aproximada, que é 
frequentemente adequada e pode ser obtida de um seguidor oscilante de raio grande. O segui¬ 
dor ou seguidor oscilatório possui vantagens em relação ao seguidor de translação quando um 
rolete é utilizado. Uma guia do seguidor de translação de seção circular é livre para rotacionar 
ao redor de seu eixo de translação e necessita possuir algum dispositivo de antirrotação (como 
uma chaveta ou uma segunda guia) para prevenir o desalinhamento do eixo z do seguidor de 
rolete com o came. Muitos mecanismos comerciais, com deslizamento não rotacionável, agora 
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Circunferência 1-1 — 



Elevação = 1 cm 
Rprimário = 4 cm 
Excen = 0 cm 
PaMín = 0 cm 
PaMáx s 0 cm 


RcMín+ = 0,03 cm 
flcMín- =-0,16 cm 

Rseguidor = infinilo 


FIGURA 8-53 

Adelgaçamento devida aa raio de curvatura negativo utilizado em seguidor de face plana. 

estão disponíveis, geralmente acoplados a esferas de rolamentos, sendo uma boa maneira de 
lidar com essa situação. Entretanto, um braço de seguidor oscilatório manterá o seguidor de 
rolete alinhado com o mesmo plano do carne, sem outro guia além de seu próprio pivô. 

Também, o atrito do pivô em um seguidor oscilatório geralmente possui um braço de 
momento pequeno, comparado ao momento da força do carne no braço do seguidor. Mas a 
força de atrito em um seguidor de translação possui uma relação geométrica de razão 1:1 com 
a força do came. Essa relação pode ter um grande efeito parasita no sistema. 

Seguidores de translação de face plana são ajustados de forma deliberada com seus eixos li¬ 
geiramente fora do plano do came para criar uma rotação em volta de seus próprios eixos devido 
ao momento de atrito resultante do deslocamento. O seguidor plano irá realizar uma precessão 
em volta de seu próprio eixo e distribuir o desgaste sobre sua superfície de face inteira. Isso é 
uma prática comum com cames de válvulas automotivas que utilizam seguidores de face plana 
ou “alavancas”. 

Unido por força ou forma? 

Um came unido por forma (trilha ou ranhura) ou cames conjugados são mais caros de 
produzir comparados aos cames unidos por força (abertos) simplesmente porque há duas su¬ 
perfícies para usinar e retificar. Também, tratamentos térmicos com frequência retorcem a 
trilha de um came de forma fechada, estreitando-a ou alargando-a de tal forma que o seguidor 
de rolete não encaixará de forma adequada. Isso requer, virtualmeníe, retificação após o trata¬ 
mento térmico para cames com pistas com a finalidade de redimensionar o espaço. Um came 
aberto (unido por força) irá também se distorcer com tratamento térmico, mas ainda pode ser 
utilizado sem retificação. 

Salto do seguidor A principal vantagem de um came normalmente fechado (trilha) é 
que não necessita de uma mola de retomo e, assim, pode atingir velocidades mais altas do que 
cames unidos por força cuja mola e massa do seguidor entrarão em ressonância em velocidade, 
causando um salto do seguidor potenciaknente destrutivo. Esse fenômeno será investigado no 
Capítulo 15, em dinâmica do came. Motores de automóveis de alta velocidade e motocicletas de 
corrida geralmente utilizam trens de cames de válvulas de forma fechada (desmodrômico)* para 
permitir uma maior rotação sem ocorrer “flutuação” de válvula ou salto do seguidor. 
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IMPACTO CRUZADO Embora a falta de molas de retomo possa ser uma vantagem, ela 
vem noimalmente com uma recomendação. Em um carne normalmente fechado (trilha) haverá 
Impacto cru/ado cada vez que a aceleração mudar de sinal. Impactos cruzados descrevem a 
força de impacto causada quando o seguidor, de repente, salta de um lado da trilha para outro 
de acordo com a reversão de sinal da força dinâmica (/na). Não há molas flexíveis nesse siste¬ 
ma para absorver a força reversa como no caso do unido por foiça. A elevada força de impacto 
cruzado causa ruído, elevadas tensões e desgaste local. Também, o seguidor de roletes tem 
que reverter sua direção a cada cruzamento, o que causa deslizamento e acelera o desgaste do 
seguidor. Estudos mostraram que seguidores de Tolete se movimentando contra um carne radial 
aberto com boa lubrificação têm taxas de deslizamento inferiores a 1%. ^ 


Come radial ou axial? 

Esta escolha é ditada, em geral, pela geometria global da máquina para a qual o carne está 
sendo projetado. Se o seguidor deve se mover paralelamente ao eixo do carne, então um carne 
axial é escolhido. Se não hâ esta restrição, um came radial é provavelmente a melhor escolha 
simplesmente porque é menos complexo e, portanto, mais barato de fabricar. 


Seguidor de rolete ou seguidor de face plana? 


O seguidor de rolete é uma escolha melhor do ponto de vista de um projeto de came sim¬ 
plesmente porque aceita o raio de curvatura negativo do came. Isso permite uma maior varie¬ 
dade de funções para o came. Também, para qualquer quantidade de produção, o seguidor de 
rolete tem a vantagem de estar mais disponível de vários produtores em qualquer quantidade, 
de um a um milhão. Não é economicamente viável projetar e construir seu próprio seguidor 
para pequenas quantidades. Além do mais, seguidores de rolete reservas podem ser obtidos de 
fornecedores em curto prazo quando é necessário reparo. Além disso, eles não são particular- 
mente caros, mesmo em quantidades pequenas. 

Talvez os maiores consumidores de cames de face plana sejam os fabricantes de motores de 
automóveis. A quantidade utilizada é grande o suficiente para permitir qualquer tipo de projeto 
desejado. Pode ser produzido ou comprado economicamente em grandes quantidades e pode 
ser mais barato que o seguidor de rolete nesse caso. Também em cames de válvulas de máqui¬ 
nas, um seguidor plano pode salvar espaço em comparação com um de rolete. Mesmo assim, 
muitos produtores têm substituído por seguidores de rolete os conjuntos de válvulas de motores 
automotivos para reduzir o atrito e aumentar a economia de combustível. Muitos motores Cl 
em automóveis novos projetados nos Estados Unidos nos últimos anos têm utilizado seguidores 
de rolete por essas razoes. Motores a diesel utilizam seguidores de rolete (alavancas) há tanto 
tempo quanto corredores que “envenenam” motores para melhores performances. 

Cames utilizados em maquinários de linhas de produção automatizadas utilizam segui¬ 
dores de rolete comerciais quase que exclusivamente. A habilidade de trocar rapidamente um 
seguidor desgastado por um novo do estoque, sem perder muito tempo na linha de produção, 
é um forte argumento nesse ambiente. Seguidores de rolete vêm em considerável variedade 
(ver Figura 8-5a). Eles são baseados em roletes ou esferas de rolamento. Versões planas de 
rolamentos também estão disponíveis para exigências de baixo ruído. A superfície externa, que 
rola contra o came, pode ser de forma tanto cilíndrica quanto esférica. A “coroa” no seguidor 
esférico é leve, mas garante que o seguidor irá se movimentar próximo ao centro em um came 
plano mesmo com pouca precisão de alinhamento nos eixos de rotação do came e do seguidor. 
Se um seguidor cilíndrico é escolhido e não são tomados os cuidados necessários para alinhar 
os eixos do came e do seguidor de rolete, ou se ele se inclina com a carga, o seguidor se movi¬ 
mentará em uma extremidade e se desgastará rapidamente. 


* Mais informações sobre 
mecanismos dc came 
seguidor desmodrômícos 
podem ser encontradas cm 
<http :/7membcrs .chcllo. 
n]/-wgj.jansen>, onde 
uma coleção dc modelos 
das implementações 
comerciais pode ser vista 
funcionando em vídeos. 
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Seguidores de rolete comereialmente utilizados são í ei tos geralmente de ligas metálicas 
com elevado teor de carbono, como A1SI 52100, e endurecidos para Rockwell 6G-62HRC. A 
liga 52100 é adequada para secções estreitas que devem ser tratadas termicameníe para uma 
dureza uniforme. Por causa das muitas revoluções do rolete para cada rotação do came, sua 
taxa de desgaste pode ser maior que a do came. Revestimentos de cromo em seguidores po¬ 
dem aumentar sua vida. O cromo é mais duro que o aço cerca de HRC 70. Carnes de aço são 
endurecidos normalmente a uma taxa de 5Ü-55HRC. 


Tempo de espera ou nao? 

A necessidade de uma espera é geralmente clara em uma especificação do problema. Se 
o seguidor deve ser mantido em estado estacionário em qualquer tempo, então uma espera é 
necessária. Alguns projetistas de came tendem a inserir esperas em situações em que elas não 
são especificamente necessárias para a estase do seguidor, numa crença errônea de que isso 
é preferivel a prover um movimento de retomo em subida, quando isso é o que se realmente, 
necessita. Se o projetista está tentando utilizar uma função de dupla espera quando, na verda¬ 
de, é um caso para uma espera única, com a motivação de deixar “a vibração diminuir” por 
prover “uma espera curta” ao final da movimentação, ele ou ela está errado. Em vez disso, o 
projetista provavelmente deveria usar uma função diferente de came, talvez uma polinomial 
ou B-spline talhada ás especificações. Levar a aceleração do seguidor a zero, seja por um ins¬ 
tante ou por “uma espera curta", geralmente não é desejável, a não ser que seja absolutamente 
necessário para a função da máquina (ver os exemplos 8-6, 8-7 e 8-8). Uma espera deve ser 
utilizada somente quando o seguidor estiver estacionário por um intervalo de tempo predeter¬ 
minado. Além disso, se você não precisar de qualquer espera, considere o uso alternativo de 
um mecanismo de barras. Eles são muito mais simples e baratos de manufaturar. 

Retificar ou não retificar? 

Alguns carnes de maquinários de produção são utilizados apenas fresados, e não retifica¬ 
dos. Carnes de válvulas automotivas são retificados. As razões são devidas especialmente às 
considerações de custo e quantidade, bem como de altas velocidades nos cames automotivos. 
Não há dúvidas de que o came retificado è superior ao came fresado. A dúvida nesse caso é 
sobre o custo-beneficio. Em pequenas quantidades, como é comum em maquinários de pro¬ 
dução, retificar quase dobra o custo do came. As vantagens em relação à suavidade e silêncio 
de operação e de desgaste, não estão na mesma razão das diferenças de custo. Um came bem 
usinado pode operar praticamente tão bem quanto um came bem retificado e melhor que um 
came retificado de má qualidade. 

Cames automotivos são produzidos em grandes quantidades, se movimentam a velocida¬ 
des muito altas e têm expectativa de vida longa com a mínima manutenção. É uma especifica¬ 
ção muito desafiadora. É um grande crédito para a engenharia desses cames que eles raramente 
falhem em 150000 milhas ou mais de operação. Esses cames são feitos em equipamentos 
especiais que mantêm o custo de retificação no mínimo. 

Cames de maquinários de produção industrial também têm vida longa, geralmente 10 a 
20 anos, executando cerca de bilhões de ciclos em velocidades típicas de máquinas. Diferen¬ 
temente das aplicações automotivas normais, cames industriais, em geral, operam o dia todo, 
sete dias por semana e mais de cinquenta semanas por ano. 
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Lubrificar ou nao lubrificar? 

Carnes gostam de muita lubrificação. Carnes automotivos são imersos literalmente em um 
banho de óleo de motor. Muitos carnes de máquinas de produção operam imersos em banhos 
de óleo. Esses são carnes têlizes. Outros não têm a mesma sorte. Carnes que operam em proxi¬ 
midade do produto em uma máquina onde o óleo contaminaria o produto (comida e produtos 
pessoais) geralmente operam a seco. Mecanismos de câmera, que são repletos de elos e carnes, 
também operam a seco na maioria dos casos. O lubrificante poderia entrar em contato com o 
filme. 

A não ser que haja uma excelente razão para evitar lubrificação, um carne seguidor deve 
ser disponibilizado com um suprimento generoso de lubrificante limpo, preferencialmente um 
óleo industrial contendo aditivos para condições de contorno de lubrificação. A geometria 
da junta do came seguidor (meia junta) é, do ponto de vista da lubrificação, uma das piores 
possíveis. Diferentemente de um rolamento de mancai, que tende a manter um filme de lubri¬ 
ficante na junta, a meia junta está contínuamente tentando esguichar lubrificante nela mesma. 
Isso pode resultar em um estado de lubrificação limite, ou limite misto (LEH*), em que pode 
ocorrer em alguns casos o contato metal-metal. O lubrificante deve ser continuamente forne¬ 
cido â junta. Outro propósito para lubrificantes líquidos é remover calor de atrito da junta. Se 
esta operar a seco, resultará em elevadas temperaturas de materiais, com desgaste acelerado e 
possivel falha antecipada. 
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abela P8-0 
Aa triz de tópicos/ 
'foblemas 

1.1 terminologia para carne 
8-1, 8-3* 8-5 

1.3 Projeto de came de 
espera dupla 

Movimento harmônico 
simples (MHS) 

8-26 

Deslocamento dcloldpl 
8-23 

Trapezoidaí modificada 
8-7, 8-11* 8-21 
Senoídal modificada 
8 - 8 , 8 - 10 * 8-22 
Polinomial 
8-24,8-25 

1.4 Projeto de came de 
espera única 

8-9, 8-41* 8-42, 8-47* 

8-53 

5.5 Movimento de trajetória 
crítica 

8-17, 8-43* 8-48, 8-54 

l.á Dimensionando o came 

Ângulo de pressão 
8-2, 8-4* 8-6 
Ralos de curvatura 
Seguidores de rolete 
8-18, 8-19, 8-20, 

8-27, 8-28* 8-29* 

8-30 

Raios de curvatura 
Seguidores de rolete e 
de face piarva 

8-12, 8-13, 8-14,8-15 


8.9 PROBLEMAS 

Os programas DYNACAM e MATRIX (ver Apêndice A) podem ser utilizados para resolver 
os problemas ou conferir seus resultados quando apropriado. 

* 8-1 A Figura P8-1 mostra o came e o seguidor do Problema 6-65. Utilizando métodos gráficos, 

encontre e esboce o mecanismo equivalente de quatro barras para essa posição do eame e do 
seguidor. 

* 8-2 A Figura P8-1 mostra o came c o seguidor do Problema 6-65. Utilizando métodos gráficos* 

encontre o ângulo de pressão na posição mostrada. 

8-3 A Figura P8-2 mostra um came e seu seguidor. Utilizando métodos gráficos* encontre e 
esboce o mecanismo equivalente de quatro barras para esta posição do came e do seguidor. 

* 8-4 A Figura P8-2 mostra um came c seu seguidor. Utilizando métodos gráficos* encontre o 

ângulo de pressão na posição mostrada. 

8-5 A Figura P8-3 mostra um came c seu seguidor. Utilizando métodos gráficos* encontre c 
esboce o mecanismo equivalente de quairo barras para esta posição do came c do seguidor. 

* 8-6 A Figura P8-3 mostra um came e seu seguidor. Utilizando métodos gráficos* encontre o 

ângulo de pressão na posição mostrada. 

** 8-7 Projete um camc dc dupla espera para mover um seguidor de 0 a 60 mm em 60 o * espera cm 
120°, queda para 60 mm em 3Ü C c espera para o resto. O ciclo total deve levar 4 s. Escolha 
funções satisfatórias para subida c descida para minimizar a aceleração. Esboce o diagrama e 
v a p. 

** 8-8 Projete um eame de dupla espera para mover um seguidor de 0 a 40 mm em 45 o * espera em 
150°, queda para 40 mm em 90° c espera para o resto. G ciclo total deve levar 6 s. Escolha 
funções satisfatórias para subida c descida para minimizar a aceleração. Esboce o diagrama c 
v a p. 

** 8-9 Projete um came de espera única para mover um seguidor de 0 a 50 mm em 60°, queda 
para 50 mm em 90° e espera para o resto. O ciclo total deve levar 2 s. Escolha funções 
satisfatórias para subida c descida para minimizar a aceleração. Esboce o diagrama e v a p. 



* Respostas no Apêndice F. 


Direção do 
deslizamento 

FIGURA P8-1 

Problemas 8-1 e 8-2. Adaptado de P, H, Hftf; W.P. Ruie Mechanlsms: Analysls and Design; 1960. 
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** 8-10 


**841 


**842 


**8-13 


**844 


**8-15 


**846 


**8-17 


**8-18 


**849 


** 8-20 


Projete um camc de tripla espera para mover um seguidor de 0 a 65 mm cm 40°, espera cm 
100°, queda para 40 mm cm 90°, espera em 20°, queda de 25 mm cm 30° c espera para o 
resto. O ciclo total deve levar 10 s. Escolha funções satisfatórias para subida e descida para 
minimizar a aceleração. Esboce o diagrama ev a p. 

Projete um came de quádrupla espera para mover um seguidor de 0 a 70 mm cm 40°, espera 
cm 100°, queda para 40 mm cm 90°, espera cm 20°, queda de 15 mm em 30°, espera cm 
40°, queda de 15 mm cm 30° c espera para o resto. O ciclo total deve levar 15 s. Eseolha 
funções satisfatórias para subida e descida para minimizara aceleração. Esboce o diagrama 
ev a p. 

Dimensione o camc do Problema 8-7 para um raio de 25 mm para o seguidor de rolete, 
considerando ângulo depressão e raio de curvatura. Utilize excentricidade somente se 
necessário para balancear as funções. Esboce o gráfico para ambas as funções. Desenhe o 
perfil do came. Repita o procedimento para seguidor de face plana. Qual você utilizaria? 
Dimensione o came do Problema 8-8 para um raio de 35 mm para o seguidor de rolete, 
considerando ângulo depressão c raio de curvatura. Utilize excentricidade somente se 
necessário para balancear as funções. Esboce o gráfico para ambas as funções. Desenhe o 
perfil do came. Repita o procedimento para seguidor de face plana. Qual você utilizaria? 
Dimensione o came do Problema 8-9 para um raio de 12 mm para o seguidor de rolete, 
considerando ângulo depressão e raio de curvatura. Utilize excentricidade somente se 
necessário para balancear as funções. Esboce o gráfico para ambas as funções. Desenhe o 
perfil do came. Repita o procedimento para seguidor de face plana. Qual você utilizaria? 
Dimensione o camc do Problema 8-10 para um raio de 50 mm para o seguidor de rolctc, 
considerando ângulo de pressão c raio de curvatura. Utilize excentricidade somente se 
necessário para balancear as funções. Esboce o gráfico para ambas as funções. Desenhe o 
perfil do came. Repila o procedimento para seguidor de face plana. Qual você utilizaria? 
Dimensione o came do Problema 8-11 para um raio de 12 mm para o seguidor de rolete, 
considerando ângulo depressão c raio de curvatura. Utilize excentricidade somente se 
necessário para balancear as funções. Esboce o gráfico para ambas as funções. Desenhe o 
perfil do came. Repita o procedimento para seguidor de face plana. Qual você utilizaria? 
Uma alta carga de inércia com elevado atrito deve ser controlada. Queremos manter a 
velocidade de pico baixa. Combine segmentos de deslocamento polinomial com segmentos 
de velocidade constante, tanto para subida quanto para descida, para reduzir a velocidade 
máxima menor do que a obtida por um tempo completo senoidal de aceleração [isto é, um 
sem porção de velocidade constante). Subida 25 mm em 90°, espera em 60°, descida 50°, 
espera para o resto. Compare os dois projetos c comente. Utilize um úo para comparações. 
Uma velocidade constante de 10 mm/s deve ser mantida por 1,5 s, Então o seguidor deve 
retomar para o ponto de partida de sua escolha c esperar por 2 s. O ciclo total tem tempo de 6 s. 
Projete o camc para um raio de seguidor de 19 mm e um ângulo máximo de pressão de 30° cm 
valores absolutos. 

Uma velocidade constante de 6 mm/s deve ser mantida por 3 s. Então o seguidor deve 
retomar para o ponto de partida de sua escolha e esperar por 3 s. O ciclo total tem tempo de 
12 s. Projete o camc para um raio de seguidor de 19 mm e um ângulo máximo de pressão de 
35° em valores absolutos. 

Uma velocidade constante de 50 mm/s deve ser mantida por ls. Então o seguidor deve 
retomar para o ponto de partida de sua escolha. O ciclo total tem tempo de 2,75 s. Projete o 
came para um raio de seguidor de 12 mm e um ângulo máximo de pressão de 25° em valores 
absolutos. 



FIGURA P3- 2 

Problemas 8-3 e 8-4. 



FIGURA P8-3 

Problemas 8-5 e 8-6. 


* Respostas no Apêndice F. 


Esses problemas podem 
ser resolvidos usando o 
programa Dynacàm (ver 
Apêndice A). 
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Esses problemas 
podem ser resolvidos 
usando os programas de 
resolução de equações 
Mathcady Matlab ou 

TKSoIver, 


*** 8-21 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções dc came de aceleração 
trapezoidal modificada para qualquer dos valores especificados de elevação ou duração. Teste 
utilizando uma elevação dc 20 mm cm 60° c 1 rad/s. 

*** 8-22 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular c esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções dc came de aceleração 
senoidal modificada para qualquer dos valores especificados de elevação ou duração. Teste 
utilizando uma elevação dc 20 mm cm 60° c 1 rad/s. 

** *8-23 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções dc came de deslocamento 
cieloidal para qualquer dos valores especificados dc elevação ou duração. Teste utilizando 
uma elevação dc 20 mm cm 60° c 1 rad/s. 

***8-24 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções de came de deslocamento 
polinomial 3-4-5 para qualquer dos valores especificados de elevação ou duração. Teste 
utilizando uma elevação dc 20 mm cm 60 a c 1 rad/s. 

***8-25 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções dc came dc deslocamento 
polinomial 4-5-6-7 para qualquer dos valores especificados de elevação ou duração. Teste 
utilizando uma elevação dc 20 mm cm 60° c 1 rad/s. 

** *8-26 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos diagramas evap para as funções de came de deslocamento 
simples harmônico para qualquer dos valores especificados de elevação ou duração. Teste 
utilizando uma elevação de 20 mm cm 60° c 1 rad/s. 

***8-27 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos ângulos de pressão e raio de curvatura para as funções de 
came de aceleração trapezoidal modificada para qualquer valor especificado de elevação, 
duração, excentricidade c raio da circunferência primária. Tcslc utilizando uma elevação 
dc 20 mm cm 60° c 1 rad/s c determine o raio da circunferência primária necessário para 
obter um ângulo dc pressão máximo de 20°. Qual o menor diâmetro de seguidor de rolete 
necessário para evitar adelgaçamento com esses dados? 

***8-28 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular c esboce o gráfico dos ângulos dc pressão c raio dc curvatura para as funções dc 
came de aceleração senoidal modificada para qualquer valor especificado de elevação, 
duração, excentricidade e raio da circunferência primária. Teste utilizando uma elevação 
dc 20 mm cm 60° e 1 rad/s c determine o raio da circunferência primária necessário para 
obter um ângulo dc pressão máximo dc 20°. Qual o menor diâmetro do seguidor dc rolete 
necessário para evitar o adelgaçamento? 

***8-29 Faça um programa de computador ou utilize um programa para solução de equações para 
calcular c esboce o gráfico dos ângulos de pressão e raio dc curvatura para as funções de 
came dc deslocamento cieloidal para qualquer valor especificado dc elevação, duração, 
excentricidade c raio da circunferência primária, Teste utilizando uma elevação de 20 mm cm 
60° e 1 rad/s e determine o mio da circunferência primária necessário pam obter um ângulo 
dc pressão máximo dc 20°. Qual o menor diâmetro do seguidor dc rolete necessário para 
evitar o adelgaçamento? 

***8-30 Faça um programa dc computador ou utilize um programa para solução dc equações para 
calcular e esboce o gráfico dos ângulos de pressão e mio de curvatura para as funções de 
came dc deslocamento polinomial 3-4-5 para qualquer valor especificado dc elevação, 
duração, excentricidade c raio da circunferência primária. Teste utilizando uma elevação 
dc 20 mm cm 60° e 1 md/s c determine o mio da circunferência primária necessário pam 
obter um ângulo de pressão máximo de 20°. Qual o menor diâmetro do seguidor de rolete 
necessário para evitar o adelgaçamento? 
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8.10 PROJETOS 

Esses descritivos de projetos foram de liberadamente estabelecidos sem detalhes e com definição 
imprecisa. Assim, eles são semelhantes ao tipo de "identificação de necessidade ” ou definição de proble¬ 
mas comumente encontrados na prática de engenharia. Fica a cargo do estudante estruturara problema 
por meio de pesquisas e criar uma definição de metas claras e elaboraras especificações de tarefas antes 
de tentar projetar a solução. Esse processo do projeto é explicado no Capítulo I e deve ser seguido em 
todos esses exemplos. Documente todos os resultados em um relatório profissional de engenharia. (Ver 
Seção 1.9 e bibliografia no Capítulo 1 para informação sobre o relatório.) 

** P8- 1 Um diagrama de tempo para um dispositivo de inserção de filamento de lâmpada de halogènío 
é mostrado na Figura P8-4. Quatro pontos são especificados. Ponto A é o início da subida. Em 
B as Ferramentas de aperto estão perto de agarrar o filamento. O Filamento entra no soquete 
cmCcc complctamcntc inserido em D. A espera superior de D para E mantém o Filamento 
estacionário enquanto é soldado. O seguidor retoma para sua posição de partida de E para 
F. De F para A o seguidor está estacionário enquanto o próximo bulbo é posicionado. É 
desejável ter a velocidade próxima a zero no ponto B, onde as Ferramentas de aperto fecham 
no filamento frágil. A velocidade em C não deve ser tão elevada para "dobrar o filamento no 
contato”. Projete e dimensione um sistema carne seguidor completo para realizar esta tarefa. 

** P8-2 Uma bomba movida por camc para simular a pressão aórtiea humana é necessária para 
servir como uma entrada consistente, repetitiva c pseudo-humana para um equipamento 
de monitoramento de quarto de hospital, para testá-lo diariamente. A Figura P8-5 mostra 
uma curva de pressão aórtiea típica e características de bomba pressão-volume. Projete um 
carne para mover o pistão c gerar uma curva de pressão aórtiea o mais precisa possível que 
possa ser obtida sem violar nenhuma lei fundamental de projeto de eames. Simule o entalhe 
dicroico o melhor que puder. 

** P8-3 Uma máquina de produção de bulbos de luz fluorescente move 5 500 lâmpadas por hora para 
um Fomo de 550 °C em uma transportadora de corrente que possui movimentação constante. 
As lâmpadas estão com distância entre centros de 2 pois. Os bulbos devem ser borrifados 
intemamente com cobertura de óxido de titânio ao saírem do fomo, ainda quentes. Isto requer 
um dispositivo dc camc para guiar os bulbos com velocidade constante por 0,5 s necessários 
para borrifá-los. As borrifadoras caberão em uma mesa de 6 x 10 pois. O borrifo gera ácido 
hídroclorídrico, então todas as partes expostas devem ser resistentes a esses ambientes. O 
dispositivo de transporte da cabeça borrifadora será movido pela corrente do transportador 
por um eixo com uma roda dentada dc 28 dentes acoplada à corrente. Projete um dispositivo 
completo dc transporte dc borrifadoras para estas especificações. 
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FIGURA P8-4 

Dados para projeto de ca me, Projeto P8-1, 


M Esses problemas podem 
ser resolvidos usando o 
programa Dynácàm (ver 
Apêndice À). 
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FIGURA P8-5 


(c) 


Dados para projeto de came, Projeta P8-2. 
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FIGURA P8-6 

Dados para projeto de came. Projeta P8-6. 
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FIGURA P8-7 

Diagrama de tempo para Projeto P8-7. Deslocamento em mm (fora de escala). 


** P84 Uma torre de 30 pés de altura está sendo utilizada para esmdar o formato das gotas de água 
dc acordo com seus deslocamentos no ar. Uma câmera deve scr transportada por meio dc 
um mecanismo operado por camc que irá seguir a movimentação das gotas dos pontos dc 
8 pés até 10 pés em suas quedas (medidas do ponto dc partida no alto da torre). Às gotas 
são geradas a cada 1/2 s. Cada gota deve ser filmada. Projete um camc e acoplamentos que 
seguirão as golas, combinadas com suas velocidades e acelerações em uma janela de I pé. 

** P8-5 Um dispositivo c necessário para acelerar um veículo dc 3 000 lb cm direção a uma barreira, 
com velocidade constante, para testar os para-choques a 5 mph. O veículo começará cm 
repouso, mover-sc-á para a frente c terá uma velocidade constante para a última parte dc 
sua movimentação antes de atingir a barreira com velocidade específica. Projete um sistema 
carne seguidor para realizar esta tarefa. O veículo perderá contato com seu seguidor pouco 
antes da colisão. 

** P8-6 Um fabricante dc ténis esportivos deseja um dispositivo para testar saltos dc borrachas 

quanto a sua habilidade dc resistir a milhões dc ciclos dc força similares a dc um pé humano 
aplicada no chão. Á Figura P8-6 mostra uma função de força-tempo tipi ca dc uma pessoa 
que caminha e uma curva de pressão-volume para um pistao-acumulador. Projete um sistema 
de came seguidor para guiar o pistão de maneira a criar uma função de força-tempo no salto 
semelhante ao mostrado. Escolha diâmetros dc pistão satisfatórios cm cada fim. 

** P8-7 A Figura P8-7 mostra um diagrama dc tempo para um camc dc máquina guiar um seguidor 
dc rolctc cm translação. Projete funções satisfatórias para todos os movimentos c dimensione 
o came para ângulos de pressão aceitáveis e diâmetros de seguidores de rolete. Repare nos 
pontos que requerem velocidades nulas em deslocamentos particulares. Á velocidade do 
camc é dc 30 rpm. Dica: O segmento 8 deve scr resolvido com funções polinomiais, quanto 
menos melhor. 


** Esses problemas podem 
ser resolvidos usando o 
programa Dynacam (ver 
Apêndice À). 




































Capítulo 


TRANSMISSÕES POR 
ENGRENAGENS 

Cíclico ou epicíclico, orbe em orbe. 

John Milton, Paraíso Perdido 


9.0 INTRODUÇÃO 

A referência mais antiga conhecida sobre a transmissão por engrenagens remete a um en¬ 
saio de Hero de Alexandria (século 100 a.C.). Transmissões por engrenagens são amplamente 
aplicadas em máquinas e mecanismos, desde abridores de latas até navios porta-aviões. Quan¬ 
do é necessária a mudança da velocidade ou do torque de um dispositivo rotativo, uma trans¬ 
missão por engrenagens ou outra similar, como a por correias ou correntes, provavelmente será 
utilizada. Este capitulo irá abordar a teoria do funcionamento de dentes das engrenagens e o 
projeto destes dispositivos de controle de movimentos. Os cálculos envolvidos neste processo 
são considerados triviais quando comparados com os de carnes e mecanismos de barras. O for¬ 
mato de dentes das engrenagens se tomou bastante normalizado devido a questões cinemáticas 
que iremos explorar. 

Engrenagens de diversos tamanhos e tipos são produzidas por muitas empresas. Transmis¬ 
sões prontas de diversas relações de redução também são encontradas para venda. O projeto ci¬ 
nemático de transmissões por engrenagens inclui a escolha de relações de redução apropriadas 
e diâmetros de engrenagens. Um projeto de redutor por engrenagens completo deve levar em 
consideração o cálculo de esforços e também de fadiga aos quais os dentes das engrenagens 
estarão sujeitos. Este texto não irá abordar aspectos de análise de fadiga do projeto de engre¬ 
nagens, existem muitos outros que têm como foco este tema. Alguns deles estão listados na 
bibliografia ao final deste capitulo. Nele é abordada a cinemática da teoria de dentes de engre¬ 
nagens, tipos de engrenagens e projeto cinemático do conjunto de engrenagens e transmissões 
por engrenagens simples, compostas, reversas e epícídoidais. Transmissões por correntes e 
correias também serão discutidas. Exemplos do uso destes dispositivos também serão apre¬ 
sentados. 
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9.1 RODAS DE ATRITO 

Uma das maneiras mais simples para transferir rotações entre eixos são pares de rodas de 
atrito. Eles podem ser cilindros de contato externo, como na Figura 9 -la, ou de contato interno, 
como na Figura 9- lb. Desde que o atrito entre as faces dos cilindros seja suficientemente grande, 
o mecanismo terá um bom funcionamento. Não haverá deslizamento entre as faces dos cilindros 
desde que a força de atrito máxima entre elas não seja excedida pelo torque transferido. 

Uma variação desse mecanismo é o que permite que seu carro ou sua bicicleta se movi¬ 
mentem pelas estradas. Seu pneu é um cilindro rolante, e a estrada o outro (de raio muito gran¬ 
de). O atrito evita que haja deslizamento entre eles, a não ser que seu coeficiente seja reduzido 
pela presença de gelo ou outra substancia escorregadia. De fato, alguns dos automóveis mais 
antigos possuíam sistemas de transmissão por rodas de atrito, como alguns extratores de neve e 
cortadores de grama atuais, que fazem uso de uma roda revestida de borracha em contato com 
um disco de ferro para transmitir potência do motor para as rodas. 

Uma variação da tTansmissão por rodas de atrito é a transmissão por correias (planas ou 
em V), como mostrado na Figura 9-2. Este mecanismo também transmite potência por atrito 
e é capaz de transferir níveis de potência razoavelmente altos, de acordo com seus perfis. 
Correias possuem uma ampla variedade de usos, desde pequenas máquinas de costura a al- 
temadores de carros, e até mesmo geradores e bombas de alta potência. Quando sincronismo 
absoluto não for necessário e os níveis de potência transmitidos não forem muito altos, uma 
transmissão por correias será a melhor opção. Elas são relativamente silenciosas, não necessi¬ 
tam de lubrificação e possuem um custo muito menor quando comparadas com transmissões 
por correntes e engrenagens. A transmissão CVT (do inglês, constant velocity transmission) 
utilizada em muitos automóveis também é uma transmissão por correia em V e polia na qual 
as polias ajustam seu espaçamento e deste modo modificam seus diâmetros. Ao passo que uma 
polia aumenta seu espaçamento, a outra terá de reduzir o seu, para que os raios relativos da 
correia em V sejam alterados. O comprimento da correia permanece o mesmo, obviamente. 

Ambas as transmissões, por rodas de atrito ou correia (ou corrente), possuem mecanismos 
equivalentes como os mostrados na Figura 9-3. Esses mecanismos são somente outra variação 
dos mecanismos de quatro barras disfarçados. 



(o) Cilindros de 
contato externe 



(b) Cilindros de 
contato interno 


FIGURA 9-1 

Rodos de atrito, 



FIGURA 9-2 

Transmissão por correia em V com dois canais. Cortesia de t &. Wood^s Sons Co., Chamhersburg, PA 








476 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 9 




Pomo primitivo 


Engrenagem 


(d) Transmissão por engrenagens 


Polia 


Correia 


(b) Transmissão por correia 


FIGURA 9-3 

Transmissões por engrenagens e por correia possuem mecanismos de quatro barras equivatentes para qualquer posição 
no tempo, 


As principais desvantagens da transmissão por rodas de atrito (ou correias) são a capaci¬ 
dade relativamente baixa de transmitir um torque e a possibilidade de deslizamento. Alguns 
dispositivos requerem total sincronia entre suas entradas e saídas por questões de tempo. Um 
exemplo comum é o mecanismo de comando de válvulas no motor de um automóvel. Os ca¬ 
rnes das válvulas devem permanecer sincronizados com o movimento dos pistões, ou então o 
motor não funcionam. Uma transmissão por correia ou rodas de atrito não garantiria o sincro¬ 
nismo dos movimentos dos carnes ou dos pistões. Neste caso, é necessária uma garantia de que 
não haverá deslizamento. 


Pinhão 7 



FIGURA 9-4 

Par de engrenagens 
externo (pinhão, 
coroa), 


Isto normalmente significa adicionar dentes às rodas de atrito. Elas então se tomam en¬ 
grenagens como as mostradas na Figura 9-4 e, unidas, são chamadas de pares dc engrenagens. 
Quando duas engrenagens são unidas para formar um par de engrenagens como o da figura, 
por convenção adota-se o nome de pinhão para a menor das duas e coroa para a maior. 


9.2 LEI FUNDAMENTAL DE ENGRENAMENTO 

Conceitualmente, dentes de qualquer formato irão prevenir o deslizamento. Antigos moi¬ 
nhos movidos a água e vento faziam uso de engrenagens de madeira cujos dentes eram simples 
estacas de madeira inseridas nas bordas dos cilindros. Mesmo ignorando que tais construções 
antigas (engrenagens) eram rústicas, não havia maneira de suavizar a velocidade de transmissão, 
pois a geometria dos dentes dessas “engrenagens” violava a lei fundamental de engrenamento, 
que, se obedecida, estabelece que a relação da velocidade angular entre as engrenagens de um 
par de engrenagens permanece constante durante o funcionamento . Uma definição mais com¬ 
pleta desta lei é abordada na p. 458. A relação da velocidade angular (m y) à qual se refere esta lei 
é a mesma que encontramos para o mecanismo de quatro barras na Seção 6.4 e Equação 6.10. É 
igual a razão entre os raios das engrenagens de entrada e saída. 
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A razão dc torque (m j) foi apresentada na Equação 6.12f para ser o inverso da relação da 
velocidade (m F ); portanto, um par de engrenagens é essencialmente um dispositivo para trans¬ 
formar torque em velocidade ou vice-versa. Como não há forças aplicadas como em um elo, 
mas, sim, torques nas engrenagens, a vantagem mecânica m 4 de um par de engrenagens é igual 
a sua razão de torque m T . Sua aplicação mais comum é a de reduzir a velocidade e o aumento 
de torque para o acionamento de altas cargas, como na transmissão de um automóvel. Outras 
aplicações requerem um aumento da velocidade, para a qual uma redução no torque deve ser 
aceitável. Em ambos os casos, normalmente é desejável manter uma razão constante entre as 
engrenagens conforme elasrotacionam. Qualquer variação dessa razão irá resultar em oscilação 
da velocidade de saida e também do torque, mesmo que a entrada seja constante no tempo. 

Os raios na Equação 9.1 são aqueles das rodas de atrito ás quais adicionamos os dentes. 
O sinal positivo ou negativo se refere a montagens com cilindros internos ou externos, como 
definidos na Figura 9-1. Uma montagem com cilindros externos inverte a direção de rotação 
entre os cilindros e requer sinal negativo. Na montagem na qual temos um dos cilindros inter¬ 
nos ou uma transmissão por correia ou corrente, a direção da rotação de saída será a mesma da 
de entrada, o que faz com que o sinal da Equação 9.1 seja positivo. As superfícies das rodas 
de atrito se tomarão então as circunferências primitivas, e seus diâmetros os diâmetros 
primitivos das engrenagens. Os pontos de contato entre os cilindros encontram-se nas linhas 
de centro como mostrado na Figura 9-3a, e este ponto é chamado de ponto primitivo (ou do 
inglês, pitch point ). 

Para que a lei fundamental de engrenamento seja verdadeira, o contorno dos dentes das 
engrenagens nos dentes nos quais eles serão acoplados devem ser conjugados uns dos outros. 
Existem inúmeras possibilidades de possíveis pares conjugados que poderiam ser utilizados, 
mas poucos formatos possuem aplicações práticas em engrenagens. O ciclo ide ainda é uti¬ 
lizado como formato de dentes de engrenagens de relógios, mas muitas outras engrenagens 
possuem dentes com forma evol vente. 


A forma de dente evolvente 

A curva evolvente pode ser gerada desenrolando-se uma corda do cilindro (chamado gera¬ 
dor), como mostrado na Figura 9-5. Pode-se afirmar sobre a curva evolvente que: 

A corda ê sempre tangente ao cilindro. 

O centro de curvatura ê sempre o ponto de tangência entre o cilindro e a corda, 

Uma tangente à evolvente è sempre normal à corda t seu comprimento ê o raio de curva¬ 
tura da evolvente neste instante. 

A Figura 9-6 mostra duas evolventes em cilindros distintos em contato ou “encaixa¬ 
das”. Elas representam os dentes das engrenagens. Os cilindros dos quais as evolventes 
se originam são chamados de circunferências dc base das respectivas engrenagens. Note 
que as circunferências de base são menores do que as primitivas, que possuem o raio dos 
cilindros originais, r^ e r . Os dentes das engrenagens devem possuir projeções acima e 
abaixo da superfície do cílindro de contato (circunferência primitiva) e a evolvente existe 
apenas externamente à circunferência de base. A região do dente da engrenagem que está 
sobre a circunferência primitiva é chamada de adendo (complemento do dente), mostrado 
como a p e a para pinhão e engrenagem, respectivamente, que são os mesmos para dentes 
de engrenagem-padrão. 

A geometria da interface entre os dentes é similar à da junta carne seguidor, como foi mos¬ 
trada na Figura 8-44. Há uma tangente comum a ambas as curvas no ponto de contato, e uma 



gerador 


FIGURA 9-5 

Desenvolvi mento 
da evolvente de um 
círculo. 
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Eixo dc transmissão ou linha dc ação 
(normal comum) é tangente às duas 
circunferências dc base 


Angulo dc pressão rotacionado na direção da engrenagem movida 


— Velocidade do ponto primitivo 


Adendo do pinhão ap 


Raio primitivo 
do pinhão r p 


I Raio primitivo da 
m engrenagem engrenagem movida r g . 

Engrenagem movida (SAH) 

Circunferência dc base da engrenagem 


Ponto primitivo (ou ponto de pitch ) 

V ^pinhão 

Engrenagem motora (SH) 

Circunferência dc base do pinhão 
" Circunferências primitivas 


Adendo da engrenagem a g 


IGURA9 -6 

íeometna d© contato e ângulo de pressão de um dente evolvente. 


normal comum, perpendicular à tangente comum. Note que anormal comum é, na verdade, a 
“corda” de ambas as evolventes, que são colineares. Portanto, a normal comum, que também 
è o eixo de tr ansmissão, sempre passa pelo ponto primitivo (ou ponto de pitch), indiferente¬ 
mente de onde os dentes engrenados estejam em contato. 

A Figura 9-7 mostra um par de dentes evolventes em duas posições, em início de con¬ 
tato e prestes a deixar o contato. As normais comuns de ambos os pontos de contato ainda 
passam pelo mesmo ponto primitivo. Esta é uma propriedade da curva evolvente que faz 
com que a lei fundamental do engrenamento seja obedecida. A razão entre os raios da en¬ 
grenagem motora e da engrenagem movida permanece a mesma conforme os dentes entram 
e saem de contato. 

A partir desta observação de comportamento da evolvente, podemos redefinir a lei funda¬ 
mental de engrenamento de um modo cinemático mais formal: a normal comum dos perfis 
dos dentes, em todos os pontos de contato quando unidos 3 deve sempre passar por um ponto 
fixo nas linhas de centro, chamado ponto primitivo. A relação de velocidades do par de engre¬ 
nagens será, então, uma constante definida pela razão dos respectivos raios das engrenagens 
em relação ao ponto primitivo. 

Os pontos de início e término de contato entre os dentes definem o engrenamento do 
pinhão e da engrenagem. A distância da linha de ação entre esses pontos ao longo do engre¬ 
namento é chamada de comprimento de ação, Z, definida pela intersecção dos respectivos 
círculos de adendo com a linha de ação, como mostrado na Figura 9-7. 



-C senè 


(9.2) 
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Ângulo de pressão relacionado na 
direção da engrenagem movida 

Eixo de transmissão 
(normal comum) 

Deixando ü contato 


to em/rL', 


■) 


engrenagem 

Engrenagem movida (SAH) Alco de a « 3 ° 

Dis Lancia entre centro C 


Circunferências primitivas 

Ponto primitivo 

i 


Comprimento de ação Z 


pinhão 

Engrenagem motora (SH) 
Início de contato 


Adendo de círculos 


FIGURA 9-7 

Ponto primitivo, circunferências primitivas, ângulo de pressão, comprimento de açâo, arco de ação, ângulos de 
aproximação e afastamento durante o engrenamento da engrenagem e do pinhão, 

A distância da circunferência primitiva durante o engrenamento é o arco de ação, e os 
ângulos formados por estes pontos e as linhas de centro são o ângulo de aproximação e o 
ângulo de afastamento, que são mostrados somente na engrenagem movida da Figura 9-7 para 
simplificar o desenho, porém ângulos similares podem ser encontrados na engrenagem motora 
(pinhão). O arco de açâo em ambas as circunferências primitivas das engrenagens deve ser do 
mesmo comprimento para que não ocona deslizamento entre as rodas de atrito teóricas. 


Ângulo de pressão 

O ângulo de pressão em um par de engrenagens é similar àquele do carne e seguidor e 
é definido como o ângulo entre o eixo de transmissão ou linha de ação (normal comum) e a 
direção da velocidade no ponto primitivo como mostrados nas Figuras 9-6 e 9-7. Ângulos de 
pressão de pares de engrenagens são normalizados em alguns valores por fabricantes de engre¬ 
nagens. Eles são definidos em relação à distância nominal entre centros quando as engrenagens 
são produzidas. Os valores-padrão são 14,5°, 20 G e 25°, porém o mais utilizado é o ângulo de 
20°, sendo o ângulo de 14,5° considerado obsoleto. Qualquer ângulo de pressão pode ser pro¬ 
duzido, mas seu maior custo em relação às engrenagens disponíveis em estoque com ângulos 
de pressão padronizados toma seu uso pouco indicado. Ferramentas teriam de ser fabricadas 
apenas para sua produção. Engrenagens que funcionarão aos pares devem ser fabricadas com 
o mesmo ângulo de pressão nominal. 


Alterando a distância entre centros 

Quando dentes evolventes (ou qualquer outro dente) foram cortados em um cilindro, res¬ 
peitando determinada circunferência de base, para criar uma única engrenagem, nós ainda 
não tínhamos definida a circunferência primitiva. Essa circunferência passa a existir somente 
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quando unimos esta engrenagem a outra para criar um par de engrenagens ou um conjunto de 
engrenagens. Haverá uma faixa de valores para distâncias entre centros na qual poderemos 
obter o engrenamento das engrenagens. Existirá também uma distância entre centros (DC) 
ideal que nos fornecerá os diâmetros primitivos nominais para os quais as engrenagens foram 
projetadas. Entretanto, limitações no processo de produção irão reduzir a probabilidade de 
alcançarmos exatamente a distância entre centros ideal em todos os casos. Provavelmente, 
haverá algum erro na distância entre centros, mesmo sendo muito baixo. 

O que ocorrerá com a aplicabilidade da lei fundamental de engrenamento se houver erro 
na localização dos centros das engrenagens? Se o formato do dente da engrenagem não for o 
evolvente, então um erro na distância entre centros irá violar a lei fundamental, e haverá variação 
ou flutuação na velocidade de saída. A velocidade angular de saída não será constante para uma 
velocidade constante de entrada. Todavia, com a forma evolvente do dente da engrenagem, 
erros na distância entre centros não afetam a relação de velocidades. Esta é a principal vanta¬ 
gem da forma evolvente em relação a outras possíveis formas de dentes e a razão pela qual esta 
Ibima é quase universalmente utilizada para dentes de engrenagens. A Figura 9-8 mostra o que 
ocorre quando a distância entre centros varia em um conjunto de engrenagens com dentes evol- 
ventes. Note que a normal comum ainda passa pelo ponto primitivo, comum a todos os pontos 
de contato quando em engrenamento. Porém, o ângulo de pressão é alterado quando há erro na 
distância entre centros. 

A Figura 9-8 ainda mostra o ângulo de pressão para duas distâncias entre centros diferen¬ 
tes. À medida que a distância entre centros aumenta, o ângulo de pressão também aumentará 
e vice-versa. Esta é uma consequência da mudança, ou erro, na distância entre centros de um 
dente evolvente. Note que a lei fundamental de engrenamento ainda é válida para uma distân¬ 
cia entre centros alterada. A normal comum ainda é tangente às duas circunferências de base 
e ainda passa pelo ponto primitivo. Esse ponto foi alterado, mas em proporção á alteração da 
distância entre centros e dos raios das engrenagens. A relação das velocidades não é alterada, 
apesar da mudança da distância entre centros. Na verdade, a relação das velocidades de engre¬ 
nagens evolventes é fixada pela razão entre os diâmetros das circunferências de base, que não 
podem ser alterados após o corte das engrenagens. 


Jogo nos dentes 

Outro fator afetado pela mudança da distância entre os centros é o jogo nos dentes. Com o 
aumento da DC, a folga nos dentes também irá aumentar e vice-versa. O jogo nos dentes é de¬ 
finido como o vão entre dentes em contato medido na circunferência primitiva. Tolerâncias de 
fabricação evitam folgas iguais a zero, pois nem todos os dentes possuem as mesmas dimen¬ 
sões, e todos devem engrenar. Portanto, deve haver uma pequena diferença entre a espessura 
dos dentes e o espaçamento entre eles (ver Figura 9-9). Enquanto o conjunto de engrenagens 
funcionar com um torque não reversível, a folga não deve ser um problema. Porém, quando 
o torque mudar de sentido, o dente irá se movimentar do contato em um lado para o contato 
em outro lado. O vão devido à folga será percorrido pelo dente e o impacto do dente gerará 
ruído. Este é o mesmo fenômeno que ocorre no impacto cruzado nos carnes unidos por forma. 
Assim como o aumento da fadiga e o desgaste da engrenagem, a folga pode causar erros de 
posicionamento indesejáveis em algumas aplicações. Se a distância entre centros for definida 
exatamente para obedecer ao valor teórico definido para o conjunto de engrenagens, a tolerân¬ 
cia de jogo deve variar na faixa de 0,003 a 0,018 mm para engrenagens de precisão. O aumento 
do jogo angular em Junção do erro na distância entre centros é aproximadamente 

= 43 2O0ÍAC) minutos de arco (9.3) 

%d 
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(a) Distância entre centros correta (b) Distância entre centros aumentada 


FIGURA 9-8 

A alteração da distância entre centros de engrenagens evolventes modifica o ângulo de pressão e os diâmetros 
primitivos. 


em que tj) = ângulo de pressão, A C= erro na distância entre centros ed= diâmetro primitivo da 
engrenagem no eixo em que a folga é medida. 

Em servomecanismos, acionados por motores, por exemplo, as superfícies de controle 
de aeronaves, a folga pode causar sérios problemas, pois o sistema de controle tentará cor¬ 
rigir problemas de posicionamento em vão devido a folgas no acionamento mecânico. Tais 
aplicações necessitam de engrenagens que não permitem folgas entre os dentes, que são 
na verdade duas engrenagens unidas no mesmo eixo que podem ser levemente rotacionadas 
uma em relação à outra na montagem e fixadas de modo a eliminar a folga. Em aplicações 
menos criticas, como o dispositivo de propulsão de um barco, a folga na rotação reversa 
não será notada. O Sistema Internacional (SI) define padrões para projeto e fabricação de 
engrenagens. 


9.3 NOMENCLATURA DE DENTES DE ENGRENAGENS 

A Figura 9-9 mostra dois dentes de engrenagem com a nomenclatura-padrão definida. 
Circunferência primitiva e circunferência de base foram definidas anteriormente. A altura 
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do dente é definida pela soma do adendo (adicionado a), ou altura de cabeça, e do dcdcndo 
(subtraído de), ou altura de pé, que são referidos á circunferência primitiva. O dedendo é 
levemente maior que o adendo para fornecer a menor folga possível entre a ponta do dente 
de uma engrenagem (circunferência de adendo ou de cabeça) e o fundo do espaço entre 
dentes da outra (circunferência de dedendo ou de pé). A espessura do dente é medida na 
circunferência primitiva, e o vão entre os dentes é levemente maior que a espessura do dente. 
A diferença entre as duas dimensões é chamada de jogo (folga no dente). A largura do dente 
(espessura da engrenagem) é medida ao longo do eixo da engrenagem. O passo circular ou 
frontal ê o comprimento do arco ao longo da circunferência primitiva medido de um ponto em 
um dente ao mesmo ponto no dente seguinte. O passo circular define o tamanho do dente. As 
outras dimensões do dente são padronizadas baseando-se na dimensão mostrada na Tabela 9-1. 
A definição de passo circular p c é 


Ttd 



(9.4a) 


em que d = diâmetro primitivo e N = número de dentes. O passo do dente também pode ser 
medido ao longo do circulo da circunferência de base e é chamado de passo de base p b . 

Pb=Pc ( 9 - 4b ) 


A unidade de /?^ e p c é milímetros. Uma maneira mais comum e conveniente de definir o 
tamanho dos dentes é relacionar esse tamanho ao diâmetro da circunferência primitiva, em vez 
de seu perímetro. No sistema SI, o módulo m é representado por 


d 



(9.4c) 


O módulo é dado em milímetros. 



Superfície superior (topo) 
Espessura do dente 


Circunferência dc 
adendo (ou de cabeça) 


Face 

Flanco 


Adendo 
(ou altura dc cabeça) 


Superfície inferior 


dc base/7^ 


Circunferência 
primitiva 

Circunferência 
dc base 


Vão entre 
dentes 


Passo circular p c 


Dedendo 
(ou de pé) 


Círcunfcrênc 
de dedendo 
(ou de pé) 


fundo de dente 


FIGURA 9-9 

Nomenclatura do dente de uma engrenagem. 
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Combinando as equações 9.4a e 9.4e obtemos a seguinte relação entre passo circular e 
módulo. 


p c -j tm (9.4d) 

A relação de velocidade m F eade torque m T áo par de engrenagens pode ser colocada de 
maneira mais conveniente substituindo a Equação 9.4c na Equação 9.1, notando que o módulo 
de engrenagens em contato deve ser o mesmo. 


_ _j_ ^entrada 

y j 

— ^ ** entrada 
^saída 

(9.5a) 

a saida 


m T = ± dsa,da 

= £ ™saída 

(9.5b) 

“entrada 

^entrada 


Assim, a relação de velocidade e a de torque pode ser computada pelo número de dentes 
das engrenagens em contato, que são inteiros. Note que o sinal negativo indica um par de en¬ 
grenagens externo e o sinal positivo um par de engrenagens interno, como mostrado na Figura 
9-1. A relação de transmissão m G é sempre > 1 e pode ser expressa em termos da relação de 
velocidade ou de torque, dependendo de qual delas for maior que 1. Portanto, m G expressa a 
relação de transmissão por engrenagens geral do engrenamento, independentemente de mu¬ 
dança no sentido de rotação ou direção da transmissão da potência através do engrenamento, 
podendo funcionar como redutor ou como amplificador de velocidade. 

m G = I™ v | ou m G =\m T \, para rn G >1 (9.5c) 

Dente de engrenagem padronizado Em engrenagens padronizadas, o adendo da 
engrenagem motora e movida è o mesmo, e o dedendo é um pouco maior para haver folga. As 
dimensões dos dentes de uma engrenagem padronizada são definidas de acordo com o módulo. 
A Tabela 9-1 mostra as dimensões padronizadas (SI). A Figura 9-10 mostra seus formatos para 
três ângulos de pressão diferentes. Apesar de não haver restrições teóiicas para possíveis valo¬ 
res de módulos, um conjunto de valores padronizados é definido com base em ferramentas de 
corte de engrenagem disponíveis. Essas dimensões padronizadas para dentes de engrenagens 
são mostradas na Tabela 9-2 de acordo com o módulo (m) na unidade métrica. 


TABELA 9-1 Especificações de dimensões de engrenagens no SI 

Parâmetros Passo grosso (m >= 1 t 25) Passo fino ( m < 1,25) 


Ângulo de pressão 

20° ou 25 g 

20* 

Adendo o 

100 m 

1,00 m 

Dedendo b 

1,25 m 

1,40 m 

Profundidade de trabalho 

2,00 m 

2,00 iri 

Profundidade 

2,25 m 

2,40 m 

Espessura do dente 

1,57 m 

1,57 m 

Raia de arredondamento - 
ferramenta cremalheira padrão 

0,30 m 

Não padronizado 

Folga mínima 

0,25 m 

0,40 m 

Mínima espessura do topo 

0,25 m 

Não padronizado 



(a) í|>^ 145° 



(c) <|> - 25* 

FIGURA 9-10 

Perfis de dentes de 
engrenagens para 
três ângulos de 
pressão. 
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TABELA 9-2 
Módulos métricos 
padronizados 

Módulo métrico 
(mm) 

0,3 

0 r 4 

0,5 passo fino 
0,8 
1 

1,25 

1,5 

2 

3 

4 

5 

ó passo grosso 
8 

10 

12 

ló 

20 

25 


9.4 INTERFERÊNCIA E ADELGAÇAMENTO 

O formato evolvente dos dentes de engrenagem é definido somente fora da circunferência 
de base. Em alguns casos, o dedendo será suficientemente largo para estender esse formato 
abaixo da circunferência de base. Se isso acontecer, então a proporção do dente abaixo da cir¬ 
cunferência de base não será evolvente e causará interferência com a ponta do dente da outra 
engrenagem, que é uma evolvente. Se a engrenagem for usinada com uma ferramenta padroni¬ 
zada ou uma “fresa caracol”, como mostrado na Figura 9-11, a ferramenta de corte também irá 
interferir com as proporções do dente abaixo da circunferência de base e irá eliminar o material 
que causa interferência. Isso resulta em um dente cortado próximo à raiz, como mostrado na 
Figura 9-12. Esse processo, chamado de adelgaçamento, enfraquece o dente removendo ma¬ 
terial de sua base. O momento e cisalhamento máximos para um dente carregado como viga 
engastada ocorrem nessa região. Um grande adelgaçamento promoverá uma falha precoce no 
dente da engrenagem. 

Interferência e adelgaçamento causado pelas ferramentas de fabricação podem ser prevenidos 
simplesmente evitando engrenagens com poucos dentes. Se uma engrenagem possui um grande 
número de dentes, eles serão pequenos comparados com o seu diâmetro. Com a redução do nú¬ 
mero de dentes para um diâmetro fixo, o dente deverá ser maior. Em algum ponto, o dedendo 
excederá a distância radial entre a circunferência de base e a primitiva, e haverá interferência. 

A Tabela 9-3 mostra o número mínimo de dentes no pinhão para que este possa ser engre¬ 
nado á eremalheira sem que haja interferência em função do ângulo de pressão. Engrenagens 
com poucos dentes podem ser produzidas sem adelgaçamento apenas por uma ferramenta 
pinhão ou fresamenío. Engrenagens que são cortadas com uma “fresa caracol”, que tem a 
mesma função de uma eremalheira quando se trata da fabricação de uma engrenagem, devem 
ter mais dentes para evitar adelgaçamento do dente evolvente durante sua produção. O número 
mínimo de dentes que podem ser cortados por uma fresa caracol sem que haja adelgaçamento 
em função do ângulo é dado na Tabela 9-4. A Tabela 9-5a mostra o número máximo de dentes 
com ângulo de pressão de 20° que pode funcionar em conjunto com um pinhão com certo nú¬ 
mero de dentes sem que haja interferência, e a Tabela 9-5b possui as mesmas informações para 


TABELA 9-3 
Número mínimo de 
dentes no pinhão 

Para evitar interferência 
entre coroa e pinhão 
com dentes em piena 
profundidade 


Ângulo de Número 

pressão 

mínimo 

(graus) 

de dentes 

14,5 

32 

20 

18 

25 

12 



FIGURA 9-11 

Conjunto de ferramentas de corte de engrenagens: 1 - Fresa módulo, 2 - Fresa eremalheira, 3 - 
Fresa de formo, 4 - Fresa caracol (renânia). Cortesia de Pfauter-Maag Cutting Tools Limited Parfnership., 
Loves Park , ffL 















TRANSMISSÕES POR ENGRENAGENS 


485 



Circunferências 

primitivas 

Circunferência 
de base do pinhão 


Circunferência dc 
base da engrenagem 


Adelgaçamento 


Interferência 

À porção do dente abaixo da 
Circunferência de base não é evolvente 

FIGURA 9-12 

Interferência e adelgaçamento das dentes abaixo da circunferência de base. 


engrenagens com dentes de ângulo de pressão igual a 25°. Note que os números de dentes para o 
pinMo mostrados nesta tabela são todos menores que o número mínimo de dentes que podem ser 
gerados por uma íresa caracol. Conforme a engrenagem que se ajustará tenha seu tamanho reduzi¬ 
do, o pinhão pode ter seu número de dentes reduzido e, ainda assim, evitar interferência. 


Formatos de dentes com adendo desigual (corrigidos) 

Para evitar interferência e adelgaçamento em pequenos pinhões, o formato do dente da 
engrenagem pode ser modificado em relação ao padrão dos formatos de dentes mostrados na 
Figura 9-10, que possuem adendo igual na engrenagem e no pinhão para o formato evolvente 
com o adendo maior no pinhão e menor na engrenagem, o que é chamada de correção de den¬ 
tes de engrenagens. O SI define coeficientes de alteração do adendo, x^ e x 2> cuja soma sempre 
equivale a zero, possuindo a mesma magnitude e sinais opostos. O coeficiente positivo x { é 
aplicado no aumento do adendo do pinhão, e o negativo x 2 diminui o adendo na mesma propor¬ 
ção. A altura total do dente permanece a mesma. Essas alterações modificam a circunferência 
de cabeça, de forma que ela passe a ser externa à circunferência de base, e eliminam a porção 
não evolvente do dente do pinhão localizada abaixo da circunferência de base. Os coeficientes- 
padrão são ± 0,25 e 0,50, que somam ou subtraem 25% ou 50% ao adendo -padrão. O limite 
dessa aproximação se dá quando o dente da engrenagem se toma pontiagudo. 

Existem benefícios secundários a esta técnica. O dente do pinhão se toma mais espesso em sua 
base e, portanto, mais resistente. Consequentemente o dente da engrenagem se toma mais frágil, 
mas como o dente da engrenagem é mais resistente que o dente do pinhão, essas alterações tomam 
suas resistências mais similares. Uma desvantagem do formato do dente de adendo desigual é o au¬ 
mento da velocidade de deslizamento da ponta do dente. O deslizamento percentual entre os dentes 
é maior que com dentes com mesmo adendo, o que aumenta os esforços nas superfícies dos den¬ 
tes. Perdas por atrito no engrenamenío das engrenagens também são incrementadas pelo aumento 
dessas velocidades. A Figura 9-13 mostra os perfis dos formatos dos dentes evolventes corrigidos. 
Compare esses formatos com os tbrmatos-padrão na Figura 9-10. 


TABELA 9-4 
Número mínimo de 
dentes no pinhão 

Para evitar adelgaça¬ 
mento quando estiver usi¬ 
nando a engrenagem 
com uma fresa caracol 


Ângulo de Número 

pressão 

mínimo 

(graus) 

de dentes 

145 

37 

20 

21 

25 

14 


TABELA 9-5a 
Numero máximo 
de dentes na 
engrenagem 

Pa r a evitar Interferência 
entre um pinhão com 
dentes de 20* e engrena¬ 
gens de diferentes tama¬ 
nhos 

Número Número 
de dentes máximo 
no pinhão de dentes 
na engre¬ 
nagem 


17 

1309 

16 

101 

15 

45 

14 

2ô 

13 

lô 


TABELA 9-5b 
Número máximo 
de dentes na 
engrenagem 

Pa. r a evitar interferência 
entre um pinhão com den 
tes de 25° e engrenagens 
de diferentes tamanhos 

Número de Número 


dentes no 
pinhão 

máximo 
de dentes 
na engre¬ 
nagem 

11 

249 

10 

32 

9 

13 
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de base do pinhão 

Circunferências 
primitivas 


Circunferência de_ 

base da engrenagem .X 


Engrenagem 


Adendo maior 
no pinhão 


Adendo menor 
na engrenagem 


FIGURA 9-13 

Correção de um dente de engrenagem com adendos maiores e menores para evitar 
interferência e adelgaçamento, 


9.5 RAZÃO DE CONTATO OU GRAU DE RECOBRIMENTO 

A razão de contato ou grau de reeobrimento m p define o número médio de dentes em con¬ 
tato em um determinado instante como 


m 


p 


_z 

Ph 


(9,6a) 


em que Z é o comprimento da linha de ação da Equação 9.2, e p b é o passo de base da Equação 
9.4b. Substituindo as equações 9.4b e 9.4d na Equação 9.6a define-se m em função do módulo m: 


m 


p 


Z 

jimcos<[i 


(9.6b) 


Se o grau de reeobrimento for 1, então um dente está deixando o contato ao mesmo 
tempo em que outro dente está iniciando o contato. Isso não é desejável, pois pequenos 
erros no espaçamento dos dentes causarão oscilações na velocidade, vibração e ruído. Além 
disso, a carga será aplicada na ponta do dente, criando o maior momento fletor possível. 
Para razões de contato maiores que 1, existe a possibilidade de distribuição de carga entre 
os dentes. Para razões de contato entre 1 e 2, comuns entre engrenagens cilíndricas de den¬ 
tes retos, ainda haverá momentos durante o engrenamento em que um par de dentes estará 
suportando todo o carregamento. Entretanto, isso ocorrerá no sentido do centro da região 
de engrenamento onde o carregamento é aplicado em uma posição inferior du dente, e não 
em sua ponta. Esse ponto é chamado de ponto mais alto de contato de um unico dente 
(PMACUD). A menor razão de contato aceitável paia operações leves é de 1,2. Uma razão 
de contato de 1,4 é preferencial, e quanto maior melhor. A maior parte dos conjuntos de 
engrenagens cilíndricas de dentes retos terá razão de contato entre 1,4 e 2. A Equação 9.6b 
mostra que, para dentes menores (menor módulo m) e maior ângulo de pressão, a razão de 
contato será maior. 
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EXEMPLO 9-1 

Determinando parâmetros de dentes e engrenamenta para engrenagens. 


Problema: Encontre a relação de transmissão, o passo circular, passo de base, os diâmetros pri¬ 
mitivos, os raios primitivos, a distância entre centros, o adendo, o dedendo, a profun¬ 
didade do dente, a folga, os diâmetros externos c o grau de recobrimcnto do par dc 
engrenagens com os parâmetros dados. Sc a distância entre centros aumentar 2%, qual 
será o novo ângulo dc pressão c aumento no jogo? 

Dados: m = 4 mm, ângulo de pressão de 20°, 19 dentes no pinhão e 17 dentes na engrenagem. 


Pressuposto: Os dentes são evol vente s no padrão SI. 


Solução: 

1 A relação de transmissão é encontrada por meio do número de dentes no pinhão e na en¬ 
grenagem usando a Equação 9.5b. 


m G 


^- = ^ = 1,947 
N„ 19 


(«) 


2 O passo circular é encontrado por meio da Equação 9.4c. 

p c = nm = 4ti = 12,566 mm (è) 


3 O passo da base medido na circunferência de base é (da Equação 9.4b) 

Pb = p c eos 4>= 12,566cos(20°) = 11$09 mm (c) 

4 Os diâmetros e raios primitivos do pinhão e da engrenagem são obtidos por meio da Equa¬ 
ção 9.4c. 


d p - N p m = 19(4) - 76 mm, 
d g 37(4)-148 mm. 


r„ = -£■ - 38 mm 
p 2 

d. 

r 9 - — - 74 mm 
g 2 


(d) 


(e) 


5 A distância entre centro nominal C é a soma dos raios primitivos. 

C - r p + r g -1 12 mm (/) 

6 O adendo e dedendo são encontrados por meio das equações da Tabela 9-1: 

a = 1,0/n = 4 mm, b = 1,2 5m = 5mm (g) 

7 A profundidade do dente h t é dada pela soma do adendo e dedendo. 

h t i« + fc-4 + 5»»9 mm ( h ) 

8 A folga è dada pela diferença entre adendo e dedendo. 

C"è-fl"5 - 4 »1 mm (i) 

9 O diâmetro externo de cada uma das engrenagens é dado pela soma dos diâmetros primi¬ 
tivos e dos adendos. 
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FIGURA 9-14 

Uma engrenagem de 
dentes retas. Cortesia 
de Martin Sprocket and 
Gear Co. t Artingtan, TX. 


* Engrenagens de dentes 
helicoidais são de mão 
direita ou esquerda. 

Note que a engrenagem 
da Figura 9-15a é de 
mão esquerda, pois, se 
qualquer uma das faces 
for posicionada em uma 
superfície horizontal, 
seus dentes estarão 
direcionados para a 
esquerda. 


D 0 - d p + 2a - 84 mm, 


+ 2a - 156 mm 


0) 


10 O grau de recobrímento é dado pelas equações 9.2 e 9.6. 


z - tp + a p) Z - (íp cos 4>) 2 + + a gf- - Csen <j) 


= V(38 + 4) 2 -(38cos20 & } 2 

4- ^(74+ 4) 2 -(74cos 2ÜF) 2 -112 sen 20 & = 19,140 mm 
Z 19,140 


m P = — = 


Pb 11,809 


= 1,621 


(*) 


11 Aumentando-se a distância entre centros em relação à nominal devido a erros de montagem 
ou outros fatores, os raios primitivos equivalentes serão afetados na mesma proporção. Os 
raios da base das engrenagens permanecerão os mesmos. O novo ângulo de pressão pode ser 
encontrado por meio da nova geometria. Para um aumento de 2% na distância entre centros 
(1,02 X): 


$novo= COS " 1 


f r \ 

'circunferência de base 


l,02r„ 


-1 


= COS 


^ r p cos ô ^ 


l,02ry 


= cos 


cos 20° 


1,02 


= 22,89° 


(0 


12 A mudança no jogo como medido no pinhão é encontrada por meio da Equação 9.3: 

= 43 200(AC)^íi = 43 200(0,02)(112) tan P 2 ' 89 ?), _ 171,1 minutos de arco (m) 

7 ul 31(76) 


9.6 TIPOS DE ENGRENAGENS 

Engrenagens são fabricadas com várias configurações para aplicações particulares. Esta 
seção descreve alguns dos tipos mais comuns. 


Engrenagens cilíndricas de dentes retos, helicoidal e helicoidal dupla 
(tipo espinha de peixe) 

Engrenagens cilíndricas de dentes retos são aquelas nas quais os dentes são 
paralelos ao eixo da engrenagem. Este é o formato mais simples e mais barato de fabricar. 
Engrenagens cilíndricas de dentes retos só se encaixam se seus eixos forem paralelos. A Figura 
9-14 mostra uma engrenagem cilíndrica de dentes retos. 

Engrenagens de dentes helicoidais são aquelas nas quais os dentes possuem um ân¬ 
gulo helicoidal ¥ em relação ao eixo da engrenagem, como mostrado na Figura 9-15a. AFigura 9-16 
mostra um par de engrenagens de dentes helicoidais com mãos opostas* engrenadas. Seus eixos 
são paralelos. Duas engrenagens helicoidais cruzadas (ditas “esconsas”) de mesma mão podem 
engrenar com seus eixos a um ângulo como o mostrado na Figura 9-17. Os ângulos helicoidais po¬ 
dem ser projetados para acomodar qualquer ângulo de inclinação entre vãos que não se interceptam. 

Engrenagens de dentes helicoidais são mais caras do que engrenagens de dentes retos, porém 
oferecem um número maior de vantagens. Elas emitem menos ruídos do que engrenagens de den¬ 
tes retos, pois o contato entre seus dentes é gradual e mais suave. O engrenamento das faces dos 
dentes das engrenagens de dentes retos ocorre de uma vez só. O impacto repentino entre os dentes 
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Ângulo 
do dente 


(d) 



Engrenagem helicoidal (b) Engrenagem helicoidal 

dupla "tipo espinha de peixe 


ii 


FIGURA 9-15 


Engrenagens helicoidais e dupla ('tipo espinha de peixe"). 


causa vibrações que são ouvidas como um “lamento” característico de engrenagens de dentes retos, 
ausente em engrenagens de dentes helicoidais. Além disso, para engrenagens de mesmo diâmetro 
e módulo, uma engrenagem de dentes helicoidais é mais resistente do que uma engrenagem com 
dentes levemente mais espessos em um plano peipendicular ao eixo de rotação da engrenagem. 

Engrenagem helicoidal dupla “tipo espinha de peixe” são formadas pela união 
de duas engrenagens de dentes helicoidais de mesmo passo e diâmetro, porém de mãos opostas 
em um mesmo eixo. Esses dois conjuntos de dentes são normalmente cortados ca mesma ma¬ 
téria-prima. A vantagem em comparação à engrenagem de dentes helicoidais é o cancelamento 
dos esforços axiais, jã que cada "mão", metade da engrenagem, possui uma carga de mesmo 
módulo e sentido oposto da outra. Portanto, não há necessidade do uso de rolamentos para evitar 
o movimento axial da engrenagem, mas somente o seu posicionamento já é suficiente. Esse tipo 
de engrenagem é muito mais caro do que a engrenagem de dentes helicoidais, e sua utilização 
é feita em aplicações de alta potência, tais como transmissões de navios, onde perdas por atrito 
por cargas axiais não são aceitáveis. Uma engrenagem helicoidal dupla (tipo espinha de peixe) 
é mostrada na Figura 9-15b. Sua vista frontal ê a mesma da engrenagem de dentes helicoidais. 

RENDIMENTO A definição geral de rendimento é potência de saída/potência de entrada , 
expressada em porcentagem. O rendimento de um par de engrenagens cilíndricas de dentes retos 
pode varíar de 98% a 99%. As engrenagens de dentes helicoidais são menos eficientes do que as 
engrenagens cilíndricas de dentes retos devido ao atrito gerado pelo deslizamento ao longo do ân¬ 
gulo do dente. Elas também apresentam uma força de reação ao longo do eixo da engrenagem, que 
também não existe nas engrenagens cilíndricas de dentes retos. Portanto, engrenagens de dentes 
helicoidais devem ser montadas em conjunto com rolamentos em seus eixos para prevenir que elas 
se movimentem ao longo de seu eixo. Perdas por atrito também estão presentes nas engrenagens. 
Um par de engrenagens de dentes helicoidais possuirá um rendimento entre 96% e 98%, e a monta¬ 
gem cruzada deste tipo de engrenagens pode ter rendimento de 50% a 90%. O par de engrenagens 
de dentes helicoidais (de mão oposta, porém com o mesmo ângulo do dente) possui contato linear 
entre os dentes e pode suportar caigas a altas velocidades. A montagem cruzada possuí contatos 
pontuais e alto deslizamento que limita sua aplicação a situações de baixas cargas. 

Se o par de engrenagens deve engrenar e des engrenar durante seu movimento, o uso de 
engrenagens cilíndricas de dentes retos é mais aconselhável que o de engrenagens de dentes heli¬ 
coidais, já que o ângulo dos dentes interfere no movimento de engrenamento axial. (Engrenagens 
helicoidais duplas não podem ser desengrenadas axialmente.) Transmissões de caminhões nor¬ 
malmente empregam o uso de engrenagens cilíndricas de dentes retos por esse motivo, ao passo 
que transmissões (padrão) de automóveis utilizam engrenagens helicoidais, engrenagens com 
engrenamento constante para baixo nível de ruídos durante seu funcionamento e mecanismos de 
engrenamento sincronizado para permitir mudanças de redução. Essas aplicações de transmis¬ 
sões serão descritas posteriormente nesta seção. 



FIGURA 9-ló 

Engrenagens 
helicoidais de eixos 
paralelos. Cortesia de 
Marting Sprocket and 
Gear Co., Ariington, IX. 



FIGURA 9-17 

Engrenagens 
helicoidais de eixos 
cruzados (esconsas). 
Cortesia de Marting 
Sprocket and Gear Co. 
Ariington TX. 
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FIGURA 9-18 

Uma rosca sem 
fim e uma coroa 
(ou engrenagem 
helicoidal para rosca 
sem fim). Cortesia de 
Martin Sprocket and 
Gear Co., Ariington, TX. 


Rosca sem fim e coroa 

Se o ângulo de hélice for aumentado o suficiente, o resultado será uma rosca sem fim, que tem 
apenas um dente enrolado continuainente em sua circunferência um certo número de vezes, análogo 
a um filete de rosca. Essa rosca sem fim pode ser engrenada com uma coroa especial (ou engrena¬ 
gem helicoidal para rosca sem fim), cujo eixo é perpendicular ao da rosca sem fim, como mostrado 
na Figura 9-1S. Como normalmente a rosca sem fim tem apenas um dente, a relação de transmissão 
do par de engrenagens é igual a um sobre o número de dentes da coroa (ver as Equações 9.5). Esses 
dentes não são evolventes em toda a sua face, o que significa que a distância entre centros deve ser 
mantida precisamente para garantir ação conjunta. 

Roscas sem fim e coroas são fabricadas e repostas como conjuntos. Esses conjuntos de ros¬ 
ca sem fim e coroa têm a vantagem de possuir uma alta relação de transmissão em um espaço 
pequeno e suportam cargas muito elevadas, especialmente nas formas simples e dupla de coroa 
envolvente. Simples envolvente significa que os dentes da coroa envolvem a rosca sem fhn. 
Dupla envolvente também envolve a coroa com a rosca sem fim, resultando em uma rosca sem 
fim em forma de ampulheta. Ambas as técnicas ampliam a área de contato entre a rosca sem fim 
e a coroa, aumentando a capacidade de carga e também o custo. Uma desvantagem de qualquer 
rosca sem fim é o alto deslizamento e força axial que faz com que o conjunto se tome muito 
ineficiente, tendo de 40% a 85% de eficiência. 

Talvez a maior vantagem do conjunto rosca sem fim e coroa seja que ele pode ser projetado 
de forma a tomar impossível o acionamento inverso. Um par de engrenagens cilíndricas de 
dentes retos ou helicoidais pode ser acionado por qualquer eixo, como um redutor ou multi¬ 
plicador de velocidades. Embora isso possa ser desejável em muitos casos, se a carga sendo 
acionada deve ser mantida na posição mesmo com o sistema desligado, o par de engrenagens 
cilíndricas de dentes retos ou helicoidais não a manterá. Eles sofrerão “acionamento inverso’*. 
Isso os toma inadequados para aplicações como em um elevador para carros, a menos que um 
freio seja adicionado ao projeto para segurar a carga. O conjunto rosca sem fim e coroa, por 
outro lado, somente pode ser acionado pela rosca sem fim. Q atrito poderá ser grande o bastante 
para impedir o acionamento inverso pela coroa. Dessa forma, pode ser usado sem freio em 
aplicações que mantém a carga, como em elevadores e guinchos. 


Pinhão @ cremalheira 

Se o diâmetro da circunferência de base de uma engrenagem for aumentado infinitamente, a cir¬ 
cunferência de base se tomará uma linha reta. Se a “corda” enrolada em volta dessa circunferência de 
base para gerar a evolvente ainda estivesse no lugar após o aumento do raio da circunferência para infi¬ 
nito, a corda estaria pivotada no infinito e iria gerar uma evolvente que é uma linha reta. Essa engrena¬ 
gem linear é chamada de cremalheira. Seus dentes são trapezoidais e, mesmo assim, verdadeiramente 
evolventes. Esse fato facilita a criação de uma ferramenta de corte para produzir dentes evolventes 
em engrenagens circulares, usinando cuidadosamente uma cremalheira e enduiecendo-a para cortar 
os dentes nas outras engrenagens. Rotacionando o tarugo para engrenagem em função da posição da 
cremalheira cortadora enquanto ela se move axialmente para a frente e para trás sobre o taiugo para 
engrenagem irá formar ou desenvolver um dente realmente evolvente na engrenagem circular. 

A Figura 9-19 mostra um conjunto pinhão c cremalheira. A aplicação mais comum desse dis¬ 
positivo é na conversão de movimento rotativo em linear e vice-versa. Ele pode ser acionado inversa¬ 
mente, então necessita de um freio se for usado para segurar uma carga. Um exemplo de aplicação é 
nos sistemas de direção a pinhão e cremalheira em automóveis. O pinhão é fixado na extremidade 
inferior da coluna de direção e gira com o volante. A cremalheira engrena-se ao pinhão e pode mover- 
-se livremente para os lados em resposta à posição angular do volante. A cremalheira também é um 
elo de um mecanismo de várias barras que converte a translação linear da cremalheira na quantidade 
apropriada de movimento angular dos elos seguidores fixados no sistema de direção frontal. 
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Angulo de pressão 




Cremallieira-padrao evol vente em toda a profundidade 


FIGURA 9-19 

Um confunto pinhão e cremalheira, Fotografia cortesia de Martin Sprocket and Gear Co., Austln, IX, 


Engrenagens cônicas e hipoidais 

Engrenagens cônicas Para acionamentos em ângulo reto, engrenagens helicoidais 
cruzadas ou conjuntos rosca sem fhn e coroa podem ser usados. Para qualquer ângulo entre 
eixos, incluindo 90°, engrenagens cônicas podem ser a solução. Da mesma forma que engre¬ 
nagens cilíndricas de dentes retos são baseadas em cilindros rolantes, engrenagens cônicas 
são baseadas em cones rolantes, como mostrado na Figura 9-20. O ângulo entre os eixos e a 
superfície dos cones podem ter quaisquer valores compatíveis, desde que os vértices dos cones 
se intersectem. Se eles não se intersectarem, haverá uma diferença de velocidade na junção. 
O vértice de cada cone tem raio zero, e, portanto, velocidade zero. Todos os outros pontos da 
superfície do cone terão velocidade diferente de zero. A relação de velocidade das engrena¬ 
gens cônicas é definida pela Equação 9.1a usando os diâmetros primitivos em qualquer ponto 
comum de intersecção dos diâmetros do cone. 

Engrenagens cônicas helicoidais Se os dentes forem paralelos ao eixo da engre¬ 
nagem, teremos uma engrenagem cônica de dentes retos como mostrado na Figura 9-21. Se os 



(q) Arranjo incorreto 

FIGURA 9-20 



( b ) Arranjo correto 


Engrenagens cônicas são baseados em cones rolantes. 
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FIGURA 9-21 

Engrenagens cônicas 
de dentes retos. 
Cortesia de Martin 
Sp/ocket and Gear t 
Arfington, TX 



FIGURA 9-22 

Engrenagens cônicas 
de dentes helicoidais. 
Cortesia de Boston Gear 
Dfvtston ofiMO Industries, 
Quincy, MA, 


dentes estiverem inclinados em relação ao eixo, ela será uma engrenagem cônica de dentes he¬ 
licoidais (Figura 9-22), análogo a uma engrenagem helicoidal. Os eixos e os vértices dos cones 
devem se inteisectar em ambos os casos. As vantagens e desvantagens das engrenagens cônicas 
de dentes retos e helicoidais são similares às das engrenagens cilíndricas de dentes retos e heli¬ 
coidais, respectivamente, com relação à força, ao silêncio e ao custo. Os dentes das engrenagens 
cônicas não são evolventes, mas são baseados em curvas de dente com formato “octoide”. Elas 
devem ser substituídas em pares (conjunto de engrenagens), pois não são universalmente inter- 
cambiáveis, e suas distâncias entre centros devem ser mantidas com precisão. 

Engrenagens iliroiDAlS Se os eixos entre as engrenagens não forem paralelos nem se 
intersectarem, não podem ser usadas engrenagens cônicas. Engrenagens hipoidais irão acomo¬ 
dar essa geometria. Engrenagens hipoidais são baseadas em hiperboloides de revolução rolan¬ 
tes, como mostrado na Figura 9-23. (O termo hipoidaí é a contração de hiperboíoiãe.) A forma 
do dente não é uma evolv ente. Essas engrenagens hipoidais são usadas no final da transmissão 
de automóveis com motor frontal e tração traseira, de forma a rebaixar o eixo cardan abaixo do 
centro do eixo traseiro para reduzir a altura do “túnel do assoalho” no banco traseiro. 


Engrenagens não circulares 

Engrenagens não circulares são baseadas em centroides rolantes de um mecanismo de qua¬ 
tro barras Grashof dupla manivela. Centroides são as posições do centro instantâneo/ 24 do meca¬ 
nismo e foram descritos na Seção 6.5. A Figura 6-15b mostra um par de centroides que puderam 
ser usados para engrenagens não circulares. Os dentes poderão ser adicionados às circunferên¬ 
cias deles, da mesma maneira que adicionamos dentes a cilindros rolantes para engrenagens 
circulares. Então, os dentes agem para garantir que não haja deslizamento. A Figura 9-24 mostra 
um par de engrenagens não circulares baseadas em um conjunto de centroides diferentes dos da 
Figura 6-15b. (As engrenagens da Figura 9-24 realmente realizam revoluções completas em con¬ 
junto!) É claro que a relação de velocidade de engrenagens não circulares não é constante. Esse 



Eixos oblíquos 
que não se 
intcrscclam 

Arvore da 
roda dc saída 


(d) Hiperboloides de revolução rolantes (b) Engrenagens hipoidais automotivas 

do final da transmissão 

Cortesia de General Motors Co., Detrott f Ml. 

FIGURA 9-23 

Engrenagens hipoidais são baseadas em hiperboloides de revolução. 
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é o propósito delas, fornecer uma função variável no tempo em resposta a uma velocidade de 
entrada constante. A relação de velocidade instantânea delas é definida pela Equação ó.llf. 
Esses dispositivos são usados em várias máquinas rotativas, como prensas de impressão, 
onde é necessária a variação da velocidade angular dos roletes em uma base cíclica. 


Correias e correntes 

Correias em V Uma transmissão por correia em V (ou trapezoidal) é mostrada na 
Figura 9-2. Correias em V são feitas de elastômeros (borracha sintética) reíbrçados com fibras 
sintéticas ou metálicas para maior resistência. As polias, ou roldanas, têm um canal em V que 
aumenta a aderência da correia à medida que a tensão na correia empurra a correia para dentro 
do V. As correias em V têm rendimentos de 95% a 98%, quando novas. Isso diminui para 93% 
à medida que a correia se desgasta e o deslizamento aumenta. Por causa do deslizamento, a 
relação de velocidade não é exata nem constante. Correias planas que funcionam em polias 
planas e abauladas ainda são usadas em algumas aplicações. Como discutido acima, desliza¬ 
mento é possível com correias sem dentes, e o sincronismo não pode ser garantido. 



Correias sincronizadgrás (dentadas) As correias sincronizadoras resolvem o 
problema da sincronia evitando o deslizamento enquanto mantêm algumas das vantagens das 
correias em V e podem custar menos do que engrenagens ou correntes. A Figura 9-25a mostra 
uma correia sincronizadora (ou dentada) e suas polias ou roldanas dentadas. Essas correias são 
feitas de um material parecido com borracha, mas reforçadas com fios de aço ou sintéticos para 
aumentar a resistência e têm dentes moldados que se encaixam nas ranhuras das polias para 
acionamento positivo. Elas são capazes de transmitir torques e potências relativamente altos e, 
com frequência, são usadas no comando de válvulas de motores automotivos, como mostrado 
na Figura 9-25b. Elas são mais caras do que correias em V convencionais e mais barulhentas, 
mas rodam mais frias e duram mais. O rendimento da transmissão é de 98% e permanece nesse 


FIGURA 9-24 

Engrenagens não 
circulares. 



(a) Correia sincronizadora padrão 
Cortesia de T. 6, Wood‘s Sons Co., 
Chambersburg r PA. 



(b)Acíonamento do comando de 
válvulas de um motor 
Cortesia de Chevrolet Dlvislon 
General Motors Co,, Detruit, ML 


FIGURA 9-25 

Correias sincronizado rase rodas dentadas 
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(b) Corrente silenciosa ou de 
dentes Invertidos 


FIGURA 9-26 

Tipos de correntes para transmissão de potência. De R. M. Phelan, Fundamentais ofmechanfcaf design, Í970.3. ed NY: McGraw-Hifí, 



FIGURA 9-27 


Uma roda dentada 
para correntes de 
role te s, Cortesia de 
Martin Sprocket and 
Gear Co. t Arílngton, TX. 


nível mesmo com o uso. Catálogos de fabricantes fornecem informações detalhadas do dimen¬ 
sionamento de correias em V e sincmnizadoras para várias aplicações. Ver Bibliografia. 

Transmissões por corrente frequentemente são usadas em aplicações nas quais o 
acionamento positivo (sincronia) é necessário e requisitos de alto torque ou altas temperaturas 
impedem o uso de correias dentadas. Quando os eixos de entrada e saída estão afastados, uma 
transmissão por corrente pode ser a escolha mais econômica. Sistemas de esteiras normalmente 
usam correntes para encaminhar o trabalho ao longo da linha de montagem. Correntes de aço po¬ 
dem entrar em contato com muitos (mas não todos) ambientes química ou termicamente hostis. 
Muitos tipos e estilos de correntes foram projetados para várias aplicações, variando da corrente 
de roletes comum (Figura 9-26a), usada nas nossas bicicletas ou motocicletas, até proj etos com a 
mais cara “corrente silenciosa” ou de dentes invertidos (Figura 9-26b) f usada no acionamento do 
comando de válvulas em motores automotivos mais caros. A Figura 9-27 mostra uma roda den¬ 
tada para corrente de roletes típica. Note que os dentes da roda dentada não possuem o mesmo 
formato que os dentes das engrenagens e não são evolventes. A formados dentes da roda dentada 
é ditada pela necessidade de casar com o contorno da porção da corrente que abraça os entalhes. 
Nesse caso, a corrente de roletes tem pinos cilíndricos que se encaixam na roda dentada. 

A única limitação do acionamento por corrente é a chamada “ação cordal”. Os elos da 
corrente formam um conjunto de cordas quando enrolados na roda dentada. À medida que 
esses elos entram e saem da roda dentada, eles dão “trancos” no eixo movido, causando uma 
certa vibração, ou pulsação, na velocidade de saída. Acionamentos por corrente não obedecem 
exatamente â lei fundamental do engrenamento. Se uma velocidade de saída constante com 
muita precisão for requerida, uma transmissão por corrente pode não ser a melhor escolha. 

Vibração em correias e correntes Você pode ter percebido ao ver a operação de, 
por exemplo, uma correia em V, como a correia da ventoinha do motor do seu carro, que a cor¬ 
reia vibra lateralmente ao passar entre as polias, mesmo quando a velocidade linear da correia é 
constante. Se você considerar a aceleração de uma partícula da correia ao longo do percurso da 
correia, perceberá que a aceleração dela é teoricamente zero enquanto percorre o trecho entre 
as polias em velocidade constante; mas, quando ela entra no canal de uma polia, de imediato 
adquire aceleração centrípeta diferente de zero que permanece essencialmente constante em 
magnitude enquanto a partícula da correia estiver no canal da polia. Dessa forma, a aceleração 
de uma partícula da correia tem saltos abruptos de zero para alguma magnitude constante ou 
vice-versa, quatro vezes por ciclo ao percorrer um simples sistema com duas polias como o 
da Figura 9-2, e mais se houver múltiplas polias. Isso teoricamente fornece pulsos infinitos de 
variação de aceleração às partículas da correia nessas transições, e isso excita lateralmente as 
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frequências naturais das porções não apoiadas entre as polias. O resultado é uma vibração late¬ 
ral da correia que cria uma variação dinâmica na tensão da correia e ruído. 


9.7 TRANSMISSÕES POR ENGRENAGENS SIMPLES 


Uma transmissão por engrenagens é um conjunto de duas ou mais engrenagens que se 
engrenam. Uma transmissão por engrenagens simples é aquela em que cada eixo possui apenas 
uma engrenagem, sendo o seu exemplo mais básico, de duas engrenagens, mostrado na Figura 
9-4. A relação de velocidades m v (algumas vezes chamada de relação de transmissão) desse 
par de engrenagens é encontrada ao expandir a Equação 9.5a. A Figura 9-28 mostra uma trans¬ 
missão simples por engrenagens com cinco engrenagens em série. A expressão para a relação 
de velocidade dessa transmissão simples é 


ou em termos gerais 




V 

N *h 


A'4 

N. 


V 


5/ 




m y — ± 


^entrada 

Nsaída 


(9.7) 


que é igual à Equação 9.5a para um único par de engrenagens. 

Cada conjunto de engrenagens contribui potencialmente para a relação de transmissão global, 
mas no caso de uma transmissão simples (em série) os efeitos numéricos de todas as engrenagens, 
exceto a da primeira e da ultima, se anulam. A relação de transmissão é sempre apenas a razão 
da primeira engrenagem para a última. Apenas o sinal da relação de transmissão global é afetado 
pelas engrenagens intermediárias, que são chamadas de engrenagens ociosas porque normalmente 
nenhuma potência é consumida por esse eixo. Se todas as engrenagens em uma transmissão tbrem 
externas e houver um número par de engrenagens na transmissão, o sentido da saída será oposto ao 
da entrada. Se houver um número ímpar de engrenagens externas na transmissão, a saída terá o mes¬ 
mo sentido que a entrada. Dessa forma, uma única engrenagem ociosa externa de qualquer diâmetro 
pode ser usada para mudar o sentido de rotação da engrenagem de saída sem afetar sua velocidade. 

Um único par de engrenagens de dentes retos, helicoidais ou cônicos normalmente è li¬ 
mitado à relação de transmissão de 10:1 simplesmente porque o par de engrenagens vai ficar 
muito grande, caro e difícil de acomodar acima dessa relação se o pinhão tiver o número míni¬ 
mo de dentes, conforme mostrado nas tabelas 9-3 e 9-4. Se for necessário obter uma relação de 
transmissão maior do que pode ser obtida com um único par de engrenagens, fica claro pelas 
Equações 9.6 que uma transmissão simples não irá ajudar. 

É uma prática comum inserir uma única engrenagem ociosa para mudar o sentido de ro¬ 
tação, mas mais do que uma engrenagem ociosa é supérfluo. Não há boas justificativas para 
projetar uma transmissão por engrenagens como amostrada na Figura 9-28. Se for necessário 
conectar dois eixos distantes entre si, uma transmissão simples com muitas engrenagens pode¬ 
ria ser usada, mas será mais cara do que um acionamento por corrente ou correia para a mesma 
aplicação. A maioria das engrenagens não é barata. 


9.8 TRANSMISSÕES POR ENGRENAGENS COMPOSTAS 

Para obter uma relação de transmissão maior que 10:1 com engrenagens cilíndricas de dentes 
retos, helicoidais ou cônicos (ou qualquer combinação delas), é necessário compor a transmissão 
(a menos que uma transmissão epícidoídal seja usada - ver Seção 9.9). Uma transmissão compos¬ 
ta ê aquela em que pelo menos um eixo carrega mais de uma engrenagem. Isso será uma associação 
paralela ou em série-paralela, em vez de associações em serie puras da transmissão simples por 




saída 


FIGURA 9-2fl 

Uma transmissão por 
engrenagens simples. 
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Uma transmissão por engrenagens compostas, 


engrenagens. A Figura 9-29 mostra uma transmissão composta de quatro engrenagens, duas das 
quais, engrenagens 3 e 4, são fixadas no mesmo eixo e, portanto, têm a mesma velocidade angular. 
A relação de transmissão agora é 


m v ° 



(9.8a) 


Isso pode ser generalizado para qualquer número de engrenagens na transmissão: 


m + produto dos números de dentes das engrenagens motoras ^ 

V produto dos números de dentes das engrenagens movidas 

Note que essas relações intermediárias não se cancelam e a relação de transmissão global 
é o produto das razões de conjuntos de engrenagens paralelas. Dessa forma, uma relação de 
transmissão maior pode ser obtida em uma transmissão composta por engrenagens, apesar da 
limitação na relação de Iransmissão de cerca de 10:1 em pares de engrenagens individuais. O 
sinal de mais ou menos na Equação 9.8b depende do número e do tipo dos engrenamentos na 
transmissão, se eles são internos ou externos. Escrevendo a expressão na forma da Equação 
9.8a e observando cuidadosamente o sinal de cada engrenamento na expressão obtém-se o 
sinal algébrico correto para a relação de transmissão global. 


Projeto de transmissões compostas 

Se você se deparar com um projeto completo de uma transmissão composta por engrena¬ 
gens como a da Figura 9-28, aplicar a Equação 9.8 e determinar a relação de transmissão é uma 
tarefa trivial. Não é tão simples fazer o contrário, em outras palavras, projetar uma transmissão 
composta para uma relação de transmissão específica. 
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EXEMPLO 9-2 

Determinando parâmetros de dentes e engrenamenta para engrenagens. 

Problem a: Proj ctar uma tr ansmí s são compo st a por engrenagens para ob ter exatamente a relação 
de transmissão 180:1. Encontre uma combinação de engrenagens que forneça essa 
relação. 


Solução: 

1 O primeiro passo é determinar quantos estágios, ou pares de engrenagens, são necessários. 
Simplicidade é sinal de um bom projeto, por isso comece pelo menor número possível. 
Calcule a raiz quadrada de ISO, que é 13,416. Dessa forma, dois estágios cada um com 
essa relação de transmissão darão aproximadamente 180:1. Entretanto, isso é maior que 
nosso limite de projeto de 10:1 para cada estágio, então tente três estágios. A raiz cúbica 
de ISO é 5,646, que está dentro de 10, assim três estágios são suficientes. 

2 Se pudermos encontrar uma razão de números de dentes de engrenagens inteiros que resulte 
em 5,646:1, podemos simplesmente usar três deles para projetar nosso redutor de engrenagens. 
Usando um limite mínimo de 12 dentes para o pinhão e tentando várias possibilidades, obtemos 
os conjuntos de engrenagens mostrados na Tabela 9-6 como possibilidades. 

3 O número de dentes da engrenagem obviamente deve ser inteiro. O resultado mais próximo de 
um inteiro na Tabela 9-6 é o resultado 79,05. Dessa forma, um conjunto de engrenagens com 
79:14 se aproxima da relação desejada. Aplicar essa relação em todos os três estágios resultará 
numa relação de transmissão de (79/14) 3 = 179,68:1, que está dentro de 0,2% de 180:1. Essa 
pode ser uma solução aceitável desde que o redutor de engrenagens não seja usado em aplica¬ 
ções com sincronia. Se o propósito desse redutor de engrenagens for reduzir a rotação de um 
motor paia uma grua, por exemplo, uma relação aproximada será adequada. 

4 Muitos redutores de engrenagens são usados no maquináiio de produção para acionar eixos de 
comando de carnes ou mecanismos de banas a partir do movimento de um eixo motor mestre 
e devem ter exatamente a relação de transmissão necessária, senão mais cedo ou mais tarde 
o dispositivo movido irá sair de sincronia com o resto da máquina. Se esse fosse o caso deste 
exemplo, a solução encontrada no passo 3 não seria boa o bastante. Teríamos que reprojetá-la 
para exatamente 180:1. Uma vez que nossa relação de transmissão global é inteira, o mais 
simples seria procurar por relações de transmissão inteiras dos pares de engrenagens. Dessa 
forma, precisamos de três fatores inteiros de 180. A primeira solução acima fornece um ponto 
de partida razoável na raiz cúbica de 180, que é 5,65. Se arredondarmos esse número para o 
inteiro acima (ou abaixo), poderemos encontrar uma combinação adequada. 

5 A composição de dois estágios de 6:1 fornece 36 :1. Dividindo 180 por 36, obtemos 5. Dessa 
forma, os estágios mostrados na Tabela 9-7 fornecem uma possível solução exata. 


nossas especificações de projeto. Ela tem a relação de transmissão correta, exata; todos os 
estágios têm menos que 10:1; e nenhum pinhão tem menos que 14 dentes, o que evita o adel¬ 
gaçamento se engrenagens com ângulo de pressão de 25° forem usadas (Tabela 9-4b). 


TABELA 9-6 
Exemplo 9-2 

Possíveis pores de engrer 
yens poro transmissão co 
posta de três estágios co 
relação de transmissão 1& 

Relação Dentes Denti 
dôtrans-no na 
missão pinhão coroí 
do con¬ 
junto 

5,646 x 12 * òljt 

5,040 x 13 = 73,4C 

5,045 x 14 = 79,0£ 

ãdA * lft = PAtâ 


TABELA 9-7 
Exemplo 9-2 

Solução exata para transr 
missão composta de três 
estágios com relação de 
transmissão 180:1 


Relação Dentes Dente 
detrans-no na 

missão 
do con¬ 
junto 

pinhão coroe 

ó X 

14 * 84 

ó X 

14 = 84 

5 x 

14 = 70 


Projeto de transmissões compostas reversas 

No exemplo anterior, os eixos de entrada e saída estão em locais diferentes. Isso pode ser 
aceitável ou até mesmo desejável em alguns casos, dependendo de outras restrições globais no 
projeto da máquina. Esse tipo de redutor de engrenagens, cujos eixos de entrada e saída não são 
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Eixo de 
entrada 


>V\V\ 


\\\\\ 




^Sãidã 


^cn irada 


FIGURA 9-30 


A transmissão composta de três estágios de engrenagens com relação de transmissão =1:180 (razão de engrenagem 
m G = 180:1). 


coincidentes, é chamado de transmissão composta não reversa. Em alguns casos, como de trans¬ 
missões automotivas, é desejável ou até mesmo necessário que o eixo de saída seja concêntrico 
com o eixo de entrada. Isso é referido como“reverter a transmissão” ou “trazer de volta para si'*. O 
projeto de uma transmissão composta reversa é mais complicado por causa da restrição adicio¬ 
nal de que as distâncias entre centros dos estágios devem ser iguais. Recorrendo à Figura 9-31, essa 
constante pode ser expressa em termos dos raios primitivos, diâmetros primitivos, ou números de 
dentes (desde que todas as engrenagens tenham o mesmo módulo) . 

r 2 +r 3 ■ r A + r s (9.9a) 

ou d 2 + - d 4 + d 5 (9.9b) 

Se o módulo for o mesmo para todas as engrenagens, a Equação 9.4c pode ser substituída 
na Equação 9.9b e os termos do módulo podem ser cortados, resultando em 

N 2 + jV 3 - N 4 + N 5 (9.9c) 


EXEMPLO 9-3 

Projeto de uma transmissão por engrenagens reversa. 


Problema: Projete uma transmissão composta reversa eom a relação de transmissão exala de 18:1. 
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Uma transmissão por engrenagens composta reversa. 


Solução: 


TABELA 9-8 
Exemplo 9-3 

Possíveis pares de engrena¬ 
gens para transmissão com¬ 
posta reveraa de dois estágios 
com relaçào de transmissão 
18:1 

Relação Dentes Dentes 
detráns-no na 
missão pinhão coroa 
do con¬ 
junto 


4,2426 

X 

12 

- 

50,91 

4,2426 

X 

13 


55,15 

4,2426 

X 

14 

- 

59,40 

4,2426 

X 

15 


63,Ó4 

4,2426 

X 

16 

= 

67,88 

4,2426 

X 

17 

= 

72,12 

4,2426 

X 

18 

= 

70,37 

4,2426 

X 

19 


80,61 

4,2426 

X 

20 

B 

84,85 


1 Embora não seja necessário que os pares de engrenagens tenham relações de transmissão 
inteiras em uma transmissão composta (apenas números de dentes inteiros), se a relação 
de transmissão for inteira, será mais fácil projetar com relações de transmissão inteiras dos 
pares de engrenagens. 


2 A raiz quadrada de 18 é 4,2426, bem dentro do nosso limite de 10:1. Então, dois estágios 
são sufi cientes nesse redutor de engrenagens. 


3 Se pudéssemos ter dois estágios idênticos, cada um com a relação de transmissão igual à 
raiz quadrada da relação de transmissão global, a transmissão seria revertida por padrão. 
A Tabela 9-8 mostra que não há combinações razoáveis de razões de dentes que forneçam 
exatamente a raiz quadrada necessária. Além do mais, essa raiz quadrada não é um núme¬ 
ro racional, então não podemos obter uma solução exata com essa abordagem. 

4 Em vez disso, vamos fatorar a relação de transmissão. Todos os números nos fatores 9x2 
e 6 x 3 são menores que 10, por isso são aceitáveis nesse quesito. Provavelmente é melhor 
que as relações de transmissão dos dois estágios tenham valores mais próximos entre si 
por razões de acomodação, então tentaremos a escolha de 6 x 3. 

5 A Figura 9-31 mostra uma transmissão reversa de dois estágios. Note que, diferentemente 
da transmissão não reversa da Figura 9-29, agora os eixos de entrada e saída estão alinhados 
e em balanço; dessa forma, cada um deve ter rolamentos duplos em uma extremidade para 
suportar o momento e uma boa razão de mancai, conforme foi definida na Seção 2.18. 

6 A Equação 9.8 expressa a relação de transmissão de uma transmissão composta. Fora isso, 
temos a restrição de que as distâncias entre centros sejam iguais. Use a Equação 9.9c e 
iguale-a a uma constante arbitrária K a ser determinada. 


N 2 + N 3 = N 4 + N 5 = K («) 

7 Queremos resolver as equações 9.8 e 9.9c simultaneamente. Podemos separar os termos 
da Equação 9.8 e igualá-los às relações de transmissão dos estágios escolhidas para esse 
projeto. 
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N 2 1 
~ 6 

Ni - 6N 2 

N ±m l 

N$ " 3 

N s - 3N 4 

8 Separando os termos na Equação (a): 

N 2 +Ni = K 
N 4 +N 5 **K 


(b) 


W 

(d) 

(e) 


9 Substituindo a Equação ( b ) em {d) e a Equação (c) em (e), obtemos: 

N 2 +6N 2 ~K-1N 2 (/) 

N 4 + 3 N 4 -K = 4 N 4 (s) 


10 Para tomar as equações (/) e (g) compatíveis, K deve ser pelo menos o mínimo múltiplo 
comum entre 7 e 4, que é 28. Isso resulta em valores de = 4 dentes e = 7 dentes. 

11 Como uma engrenagem de quatro dentes teria um adelgaçamento inaceitável, precisamos au¬ 
mentar nosso valor de K suficientemente para que o menor pinhão fique grande o bastante. 

12 Um novo valor de K = 28 x 4 = 112 aumenta a engrenagem de quatro dentes para uma de 16 
dentes, o que é aceitável para um ângulo de pressão de 25° (Tabela 9-4b). Com essa suposição 
de K= 112, as equações (b) 7 (c), (/) e (g) podem ser resolvidas simultaneamente para obter 


Ai-16 

N 3 =96 

N 4 -28 

N 5 «84 


(h) 


que é uma solução viável para essa transmissão reversa. 


O mesmo procedimento resumido aqui pode ser aplicado no projeto de transmissões reversas 
que envolvam vários estágios, como no redutor de engrenagens helicoidais da Figura 9-32. 

Um algoritmo para o projeto de transmissões por engrenagens 
compostas 

Os exemplos de projeto de transmissões por engrenagens compostas apresentados acima usam 
relações de transmissão inteiras. Se a relação de transmissão requerida não é inteira, é mais difícil 
encontrar a combinação de números de dentes inteiros que forneçam a relação de transmissão exa¬ 
ta. Algumas vezes, uma relação de transmissão irracional é necessária em tarefas como a conversão 
de unidades inglesas para o sistema de medida métrico com uma transmissão por engrenagens em 
uma máquina-ferramenta ou quando jt é um fator da relação de transmissão. Então, precisaremos 
da melhor aproximação possível á relação de transmissão irracional desejada que possa caber em 
um espaço razoável. 

DilParel 1 ! e Selfridge e Riddle^ desenvolveram algoritmos para resolver esse problema. Am¬ 
bos requerem um computador para a solução. A abordagem de Selfridge será descrita aqui. Ela é 
aplicável a transmissões compostas de dois ou três estágios. Um limite mínimo N £ e um limite 
máximo AL- do número de dentes aceitável para qualquer engrenagem devem ser especificados. 
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FIGURA 9-32 

Um redutor de engrenagens comercial composto reverso de três estágios. Cortesia de Boston 
Gear Divislon of IMO Industries,. Quincy, MA. 


Uma tolerância de erro è expressa em porcentagem da relação de transmissão desejada 
R (sempre >1) também é selecionada. Para uma transmissão composta por dois estágios, a 
relação de transmissão será como a mostrada na Equação 9.5c e expandida de acordo com a 
Equação 9.8, com os sinais desprezados para a análise. 



(9.10a) 


A faixa de relações de transmissão aceitáveis é determinada pela escolha da tolerância ê. 


Rbaixa —Re 
Raita = R + E 


(9.10b) 



(9.10c) 


Então, uma vez que os números de dentes devem ser inteiros: 



(9.10d) 


Temos: 



(9.10c) 


Também da Equação 9.10c, 


Temos: 


N 3 N 5 >INT{N 2 N,R haiw ) 
Q = INT(N 2 N,R haixa ) + l 


(9.10g) 


(9.101) 


arredondando para o próximo inteiro acima. 
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Uma varredura é realizada em todos os valores do parâmetro temporário K , definido como 
Q < K < P, para verificar se um par de produtos útil pode ser encontrado. Devido à simetria 
multiplicativa, o maior valor de N 3 que precisa ser considerado é 

Ni £ \ip (9.11a) 

Então: N p = ^ ( 9 - llb > 


O menor valor de que precisa ser considerado ocorre quando K está em seu menor 
valor Q, e N s assume seu maior valor N aha . (N 3 também é limitado por N baiXír ) 


Então: 


N 3 > 


Q 

^aha 




= INT 


lQ+N alíll -l \ 

\ Nalta } 


(911c) 

(9.11 d) 


que também arredonda para o próximo inteiro acima. 

A varredura encontra aqueles valores de que atendem a N m < N 3 < N p e a N 5 = K í N 3 . 
O código de computador desse algoritmo é mostrado na Tabela 9-9.0 código pode facilmente 
ser reescrito para outros solucionadores de equações ou compiladores. 

Esse algoritmo é extensível a transmissões por engrenagens compostas com três estágios, 
e a versão para dois estágios pode ser modificada para forçar e a reversão da transmissão adi¬ 
cionando um cálculo da distância entre centros para cada par de engrenagens e uma compara¬ 
ção a uma tolerância selecionada na distância entre centros. 

EXEMPLO 9-4 

Projeto de transmissão por engrenagens composta para aproximar uma relação de transmissão 
irracional. 

Problema: Encontre dois pares de engrenagens que, quando compostos, forneçam uma relação 
de transmissão de 3,141 59:1 com um enro < 0,000 5%. Limite o número de dentes 
das engrenagens entre 15 c 100. Também dctcmünc o número de dentes para o me¬ 
nor erro possível sc os dois pares dc engrenagens tiverem de ser revertidos. 


Solução: 

1 Os dados de entrada do algoritmo são R = 3,141 59, N í)úixa =15, N ã ^ ta = 100, e inicial = 3,141 
59E-5. 

2 Um programa Cümpound (ver Tabela 9-9) foi escrito para gerar as soluções não reversas 
mostradas na Tabela 9-10. 

3 A melhor solução não reversa (7 a coluna na Tabela 9-10) tem um erro na relação de trans¬ 
missão de 7,849 9 E-06 (0,000 249 87%), resultando em uma relação de transmissão de 
3,141 582 com pares de engrenagens com 29:88 e 85:88 dentes. 

4 O programa Revert (ver Apêndice A) foi escrito para gerar as soluções reversas mostra¬ 
das na Tabela 9-11. 

5 A melhor solução reversa tem um erro na relação de transmissão de -9,619 8 E-04 (-0,030 
62%), resultando em uma relação de transmissão de 3,142 562 com pares de engrenagens 
com 22:39 e 22:39 dentes. 
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TABELA 9-9 Algoritmo para o projeto de transmissões por engrenagens compostas com dois estágios 

Do arquivo Compound.tk do TKSolver. Com bas© na Referência [2], 


" Ratio é a relação de transmissão desejada e deve ser > 1. Nmin é o número mínimo de dentes aceitável para qualquer pinhão. 

“ Nmax 6 o número máximo de dentes aceitável cm qualquer engrenagem, epsl 6 a estimativa inicial da tolerância de erro cm Ratio. 
" eps é a tolerância usada no cálculo, inícialízada com epsl mas modificada (duplicada) até que soluções sejam encontradas. 

“ counter indica quantas vezes a tolerância inicial Foi duplicada. Note que um valor inicial grande cm epsl causará 
" tempos de processamento longos, enquanto um valor muito pequeno (que não íbmece soluções) será aumentado rapidamente e 
levará a uma solução mais rápida. 

“ pinionl f piníon2 t gearl e gear2 são os números de dentes da solução. 


eps = epsl . 

counter = 0 ... 

redo: .. .. 

5 - / . 

R_high = Ratio + eps .* , 

Rlow =* Ratio — eps ... 

Nh3 = INT(Nmax A 2/R_high) ... 

Nk4-INT(Nmax/SQRT(Rjitgk)) .. 

Forpinionl = Nmin to Nh4 . 

Nhh - MIN(Nmax, INT (Nh3 /pinionl)) . 

Forpinion2 = pinionl to Nhh .. .. 

P » INT(pinionl * pinion2 * RJiigh) . 

Q= 1NT(pinionl * piniOTÚ * RJow) + 1 ........ 

1F(P< Q) THENGOTOnp2. *.*. 

Nm= MAX(Nmin,INT((Q+ Nmax- 1)/Nmax)) . . . . 

Np = SQRT(P) .* . . , . 

ForK^QtoP .. .. 

Forgearl = Nm to Np . * > ... 

IF (MOD(K, gearl) <> 0) Then GOTO ngl . 

gear2 = K / gearl ... 

error m { Ratio - K / (pinionl * pittion!) ) . 

“ verifica sc está dentro da tolerância 

IF error > eps THEN GOTO ngl 

“ senão carrega a solução em arrays 

pinlfS] = pinionl 

pin2[S] = pinion2 

gearl [S] = gearl 

gear2[S] = gear2 

error[S] = ÀBS(error) 

ratiol[S] = gearl /pinionl 

ratio![S] = gear2 / pinionl 

ratio[S] = ratio 1[S] * ratio2[S] 

S=S+ 1 . 

ngl: Next gearl 

NextK 

np2: Nextpinion2 
Next pinionl 

“ testa se alguma solução foi encontrada com o valor atual de eps 

IF (Length(pinl) = 0) Then GOTO again ELSE Retum . 

again: ..».*. 

eps = eps * 2 
counter = counter + I 
GOTO redo 


“ Inicializa limite de erro 
“ inicializa counter 

“ ponto de reentrada para novas tentativas 

“ inicializa o ponteiro do array 

“ inicializa a faixa de tolerância cm tomo de relação 

“ inicializa a faixa de tolerância cm tomo de relação 

“ valor auxiliar no cálculo 

“ valor auxiliar no cálculo 

“ loop para o l ü pinhão 

“ valor auxiliar no cálculo 

11 loop para o 2 Q pinhão 

c * valor auxiliar no cálculo 

u valor auxiliar no cálculo 

li pula para o próximo pinhão 2 se verdadeiro 

Èi valor auxiliar no cálculo 

11 valor auxiliar no cálculo 

Ci loop para o parâmetro K 

“ loop para a primeira engrenagem 

“ não combina pula para próxima engrenagem 1 

“ determina o número de dentes da segunda engrenagem 

ei determina o erro na razão 

" está fora dos limites pula para próxima engrenagem 1 


incrementa o ponteiro do array 


“ há uma solução 

“ duplica o valor de eps e tema novamente 
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TABELA 9-10 Pares engrenados nâo reversíveis e erros na razão ao Exemplo 9-4 


n 2 


Razão J 

w 4 

Ws 

Razão 2 

ÍTÍy 

Erro 

17 

54 

3,17ó 

91 

90 

0,989 

3,141 564 

2,568 2 E-05 

17 

Ó0 

3,529 

91 

81 

0,890 

3,141 564 

2,568 2 E-05 

22 

62 

2,816 

Ó1 

68 

1,115 

3,141 580 

1,026 8 E-05 

23 

75 

3,2ól 

82 

79 

0,963 

3,141 569 

2,054 1 E-05 

25 

51 

2,040 

50 

77 

1,540 

3,141 600* 

1,000 0 E-05 

28 

65 

3,030 

86 

89 

1,035 

3,141 611 

2,129 6 E-05 

29 

68 

3,034 

85 

88 

1,035 

3,141 582" 

7,849 9 E-0Ó 

33 

68 

2,061 

Ó1 

93 

1,525 

3,141 580 

1,026 8 E-05 

41 

75 

1,829 

46 

79 

1,717 

3,141 569 

2,054 1 E-05 

43 

85 

1,977 

56 

89 

1,589 

3,141 611 

2,129 6 E-05 

43 

77 

1,791 

57 

100 

1,754 

3,141 575 

1,513 3 E-05 


TABELA 9-11 Pares engrenados não reversíveis e erros na razão ao Exemplo 9-4 


«2 

w 3 

Razão 1 

w 4 

Ws 

Razão 2 

ríTy 

Erro 

22 

39 

1,773 

22 

39 

1,773 

3,142 562 

-9,619 8 E-04 

44 

78 

1,773 

44 

78 

1.773 

3,142 562 

-9,619 8 E-04 


* Nclc que essa 
combinação de 
transmissões por 
engrenagens fornece 
uma aproximação para 
o jt que c exato para 4 
casas decimais. Porém 
esse exemplo pede uma 
aproximação para 5 casas 
decimais dentro de uma 
tolerância de 5 dezenas de 
milhares de um por cento. 
Essa proporção está fora 
por um milhar de um por 
cento do valor desejado dc 
5 casas decimais. 


** Essa é a melhor 
aproximação possível 
do valor do n com 5 
casas decimais em 
uma transmissão 
por engrenagens não 
reversível, dentro 
das limitações dadas 
para dimensões das 
engrenagens. 


6 Note que a imposição da restrição adicional de reversão reduziu o número de soluções 
equivalentes para uma (as duas soluções na Tabela 9-11 diferem por um fator 2 no número 
de dentes, porém possuem o mesmo erro) e o erro é ainda maior que mesmo o pior das 11 
soluções não invertidas encontradas na Tabela 9-10. 


9.9 TRANSMISSÕES POR ENGRENAGENS PLANETÁRIAS OU 
EPICICLOIDAIS 

Todas as transmissões por engrenagens convencionais descritas na seção anterior são dispo¬ 
sitivos de um grau de liberdade ( GDL ). Outra classe de transmissões por engrenagens, a qual tem 
ampla aplicação, é a transmissão epieicloidal ou transmissão planetária. Esse é um dispositi¬ 
vo de dois graus de liberdade. Duas entradas são necessárias para se obter uma saída previsível. 
Em alguns casos, como no diferencial dos veículos automotivos, uma entrada é fornecida (eixo 
motor) e duas saídas conjugadas por fricção (atrito) são obtidas (as duas rodas motoras). Em ou¬ 
tra aplicação, como na transmissão automática, motores de aeronaves para redução de propulsão 
e transmissão de bicicletas com marchas, duas entradas são fornecidas (uma normalmente sendo 
a velocidade zero, ou seja, uma marcha fixa), o que resulta em uma saída controlada. 

A Figura 9-33a mostra um par engrenado de um grau de liberdade (GDL) convencional no qual 
o elo 1 está imobilizado como o elo terra. A Figura 9-33b mostra o mesmo conjunto de engrenagens, 
com o elo 1 agora livre para rotacionar como um braço que conecta as duas engrenagens. Agora, 
apenas ajunta 0 2 é aterrada, e o grau de liberdade do sistema é igual a 2 (GDL = 2). Esse se tomou 
uma transmissão epicloiclal com uma engrenagem solar e uma engrenagem planetária orbitando 
em tomo da engrenagem solar, mantida em órbita pelo braço. Duas entradas são necessárias. Tipi¬ 
camente, o braço e a engrenagem solar serão, cada um, acionados em alguma direção, com alguma 
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Entrada 1 





“W= 0 


^ sai tia 


Saída 



Saída 


^saidít 


Engrenagem 

planetária 


Pinliao 


Engrenagem solar 


Coroa 


(a) Pares engrenados convencionais 


(Jb) Par engrenado planetário ou 
epicidoidal 


FIGURA 9-33 


Pares engrenados convencionais são casos especiais de conjuntos engrenados planetários ou epicidoidais. 

velocidade. Em muitos casos, uma dessas entradas será a velocidade zero, ou seja, um freio aplicado 
tanto ao braço quanto à engrenagem solar. Note que a velocidade zero entrando pelo braço meramen¬ 
te faz a transmissão epicidoidal se comportar como uma transmissão convencional, como mostrado 
na Figura 9.33a, Assim, a transmissão por engrenagens é simplesmente um caso especial de um caso 
mais complexo de transmissão epicidoidal, no qual o seu braço é mantido estacionário. 

Neste exemplo simples da transmissão epicidoidal, a única engrenagem restante para tomar 
uma saída, depois de introduzidas as entradas solar e no braço, é a planetária. É um pouco díficíl 
conseguir uma saída útil dessa engrenagem anelar, já que o pivô dela é móvel. Uma configuração 
mads usual é a mostrada na Figura 9-34, na qual uma engrenagem anelar foi adicionada. Essa en¬ 
grenagem anelar conecta-se e trabalha junto com a engrenagem planetária e os pivôs ü 2 , para então 
poder facilmente ser aproveitada como membro de saida. A maioria das transmissões planetárias é 
arranjada com engrenagens internas para trazer o movimento do planetário de volta para um pivô 
terra. Note como a engrenagem solar, engrenagem anelar e braço apresentam todas as qualidades de 
eixos vazados concêntricos, e assim cada um pode ser acessado a fim de se utilizar sua velocidade 
angular e torque, tanto como uma entrada quanto como uma saída 

Transmissões epicidoidais podem ser construídas de várias formas. Levai! 3 ! catalogou 12 pos¬ 
sibilidades de transmissões epicidoidais básicas, conforme mostrado na Figura 9-35. Essas transmis¬ 
sões básicas podem ser conectadas entre si para uma transmissão maior, com mais graus de liberdade. 

Isto é feito em transmissões automotivas automáticas, como será descrito em seção posterior. 

Enquanto é relativamente fácil visualizar o fluxo de potência através de uma transmissão 
por engrenagens convencional e observar os sentidos de movimento de cada membro do sistema 
engrenado, é, porém, muito difícil determinar o comportamento da transmissão planetária apenas 
por visualização. Devemos realizar os cálculos necessários para determinar o seu comportamento 
e, talvez, fiquemos surpresos com a frequência de resultados não intuitivos. Já que as engrenagens 
estão girando concordantemente com o braço e ele, por si só, tem movimento, temos aqui um 
problema de velocidade relativa que requer o uso da Equação 6.5b. Reescrevendo a equação de 
velocidade relativa em função da velocidade angular específica desse sistema, temos 



(9.12) 


As equações 9.12 e 9.5a são tudo o que precisamos para resolver um problema de veloci¬ 
dades de transmissões epicidoidais, levando-se em conta que os números de dentes e as duas 
condições de entrada são conhecidos. 
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Planetário 
20 dentes 


Solar 
40 dentes 


braço 

Entrada 1 


Entrada 2 


Planetário 


Mancai 


Engrenagem 
anelar 
80 dentes 


í 


Saída 


Braço 


Engrenagem 

anelar 

Engrenagem 
solar 

Braço 


FIGURA 9-34 

Transmissão planetária com engrenagem anelar usada como saída. 


Método do tabulação 

Uma aboidagem da análise de velocidades em uma transmissão epicicloidal é criar uma 
tabela que represente a Equação 9.12 para cada engrenagem da transmissão. 

í&] EXEMPLO 9-5 

Análise de transmissão por engrenagens epicicloidal pela método da tabulação. 


Problema: Considere a transmissão da Figura 9-34., que possui os seguintes números de dentes 
e condições iniciais: 


Engrenagem solar 
Engrenagem planetária 
Engrenagem anelar 
Entrada pelo braço 
Entrada pela engrenagem solar 


N 2 = 40 dentes engrenagem externa 
iV 3 = 20 dentes engrenagem externa 
N A = 80 dentes engrenagem iniema 
200 rpm, sentido horário 
100 rpm, sentido horário 


Desejamos determinar a velocidade angular absoluta de saída da engrenagem anelar. 


Solução: 

1 A tabela de solução é feita com uma coluna para cada termo da Equação 9.12 e uma linha 
para cada engrenagem da transmissão. Será muito mais conveniente se pudermos organizar 
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Doze possíveis configurações de transmissões epicicloidais [3> , 



a tabela a fim de termos as engrenagens em contato e dispostas em linhas adjacentes. A 
tabela para esse método, antes de qualquer dado de entrada, é mostrada na Figura 9-36. 

2 Note que as relações de transmissão dos pares engrenados são mostradas entre as linhas 
das engrenagens às quais tais relações se aplicam. A coluna da relação de transmissão é 
posicionada ao lado da coluna, contendo a velocidade relativa (üengrtmgem/braço* pois a 
relação de transmissão só se aplica à velocidade relativa. A relação de transmissão não 
pode ser diretamente aplicada à velocidade absoluta na coluna de <^ engí£nagem - 

3 A estratégia de solução é simples, porém cheia de oportunidades de erros de desatenção. Note 
que estamos resolvendo uma equação vetorial com álgebra escalar e os sinais dos termos 
denotam o sentido dos vetores w, os quais estão na direção do eixo Z. Um cuidado relevan¬ 
te deve ser tomado paia introduzir os sinais das velocidades de entrada e das relações de 
transmissão corretos na tabela, ou a resposta estará errada. Algumas relações de transmissão 
podem ser negativas se envolverem pares de engrenagens externos, e algumas serão positivas 
se envolverem engrenagens internas. Temos ambos os casos nesse exemplo. 

4 O primeiro passo é inserir os dados conhecidos, como mostrado na Figura 9-37 os quais 
são, neste caso, a velocidade do braço (em todas as linhas) e a velocidade absoluta da 
engrenagem 2 na coluna 1. As relações de transmissão podem também ser calculadas e 
alocadas nas suas respectivas posições. Note que essa relação deve ser calculada para cada 
par de engrenagens de uma maneira consistente, seguindo o fluxo de potência através da 
transmissão. For exemplo, começando com a engrenagem 2 como motora, a engrenagem 3 
será movida diretamente. Isso faz a sua relação de transmissão - N 2 fN^ ou entrada sobre 
saida, não o Teclproco. Essa relação ê negativa porque o par engrenado é externo . A en- 
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grenagem 3, por sua vez, aciona a engrenagem 4; portanto, sua relação de transmissão é 
Esta è positiva, pois è uma relação de transmissão por engrenagem interna. 

5 Uma vez que qualquer linha tem duas entradas, o valor das colunas restantes pode ser 
calculado peia Equação 9.12. Uma vez que qualquer valor na coluna da velocidade rela¬ 
tiva (coluna 3) é encontrado, a relação de transmissão pode ser usada para calcular todos 
os outros valores da coluna. Finalmente, as linhas restantes podem ser calculadas por 
meio da Equação 9.12 para atingir as velocidades absolutas de todas as engrenagens da 
coluna 1. Esse cálculo é mostrado na Figura 9-38, a qual completa a solução. 

6 Os valores da transmissão para esse exemplo podem ser calculados pela tabela e são, do 
braço para a engrenagem anelar, +1,25:1 e, da engrenagem solar para a engrenagem ane¬ 
lar, +2,5:1. 


Nesse exemplo, a velocidade do braço foi dada. Se ela tiver de ser determinada como uma 
saída, então deve-se inseri-la na tabela como uma incógnita, x, e as equações resolvidas para 
essa incógnita. 

Paradoxo de Ferguson Transmissões epicicloidais apresentam diversas vantagens 
sobre transmissões convencionais, entre as quais, relações de transmissão maiores em pacotes 
menores, inversão por padrão, saídas simultâneas, concêntricas e bidirecionais disponíveis de 
uma única entrada unidirecional. Essas características fazem as transmissões planetárias mais 
populares em transmissões automáticas de automóveis e caminhões etc. 

O chamado paradoxo de Ferguson, da Figura 9-39, ilustra todas essas características da 
transmissão planetária. Ele é uma transmissão epídcloidal composta com engrenagem plane¬ 
tária de 20 dentes (engrenagem 5) movida através do braço e ligada simultaneamente com três 
engrenagens solares. Essas engrenagens solares têm 100 (engrenagem 2), 99 (engrenagem 3) e 
101 (engrenagem 4) dentes, respectivamente. A distância entre centros de todas as engrenagens 
solares e planetária é a mesma, apesar da pequena diferença nos seus diâmetros primitivos. Isto 
é possível por causa das propriedades da forma evolvente do dente, como descrito na Seção 9.2. 
Cada engrenagem solar irá trabalhar suavemente com a engrenagem planetária. Cada par de 
engrenagens irá somente ter um ângulo de pressão ligeiramente diferente. 

EXEMPLO 9-6 

Analisando o paradoxo de Ferguson pelo método da tabulação. 

Problema: Considere uma transmissão paradoxal de Ferguson, na Figura 9-39, o qual possui os 
seguintes números de dentes e condições iniciais: 


1 2 3 


Engrenagem 

^engrena- 

gem 

^ braço + 

üJ engrenagemf 
braço 

Relação 






de transnti 












— 


FIGURA 9-36 

Tabela para a solução da transmissão por engrenagens planetárias, 
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1 2 3 



Dados fornecidas para a transmissão por engrenagens planetárias do Exemplo 9-5 
posicionadas na tabela de solução. 


Engrenagem solar 2 jV 2 = 100 dentes engrenagem externa 

Engrenagem solar 3 = 99 dentes engrenagem externa 

Engrenagem solar 4 = 1 0 1 dentes - engrenagem externa 

Engrenagem planetária N 5 = 20 dentes engrenagem externa 

Entrada pela engrenagem solar 2 0 rpm 

Entrada pelo braço 100 rpm, sentido anti-horário 

A engrenagem solar 2 é fixa à estrutura, assim fornece uma entrada (velocidade zero) 
ao sistema. O braço ê movido a 100 rpm sentido antí-horário como segunda entrada. 
Determine as velocidades angulares de duas saídas disponíveis nessa transmissão com¬ 
posta, uma da engrenagem 3 c outra da engrenagem 4, ambas as quais estão livres para 
relacionar cm tomo do eixo principal. 

Solução: 

1 A solução tabular para essa transmissão está resolvida na Figura 9-40, a qual mostra os 
dados fornecidos. Note que a linha para a engrenagem 5 está repetida para clarificação na 
aplicação da relação de transmissão entre as engrenagens 5 e 4. 

2 Os valores das velocidades de entrada conhecidos são o da velocidade angular do braço e 
o da velocidade absoluta nula da engrenagem 2. 

3 As relações de transmissão neste caso são todas negativas por causa dos conjuntos de en¬ 
grenagens externas, e seus valores refletem o sentido do fluxo de potência da engrenagem 
2 para a 5, da 5 para a 3 e, então, da 5 para a 4 no segundo estágio. 

4 A Figura 9-41 mostra os valores calculados adicionados à tabela. Nobe que, para uma entrada de 
100 rpm, sentido anti-horário, pelo braço, temos uma saidade 1 rpm, sentido anti-horário, da 
engrenagem 4 e uma saída de 1 rpm, sentido horário, da engrenagem 3, simultaneamente. 


Engrenagem 

tf™ 

ClJ braça * 

engrenagem/ 

braco 


2 

-1GG 

-200 

+ 100 


3 

—400 

-200 

-200 


4 

-250 

-200 

-50 


Relação 
de transm issão 


- 40/20 


+20/80 


FIGURA 9-38 


Solução para a transmissão por engrenagem planetária do Exemplo 9-5. 
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2 3 4 


FIGURA 9-39 

A transmissão composta par engrenagens planetárias de Ferguson, 


Este resultado responde pelo uso da palavra paradoxo para descrever este sistema. Não 
só obtemos uma razão muito maior (100:1) do que poderiamos de um sistema convencional de 
engrenagens com 100 e 20 dentes, mas também podemos escolher o sentido das saídas! 

Transmissões automáticas de automóveis utilizam combinações de sistema planetários, que 
estão sempre engrenadas e fornecem diferentes razoes de velocidade para a frente, mais a ré, 
simplesmente acionando ou desacionando freios em diferentes partes do transmissão. O freio 
fornece velocidade de entrada igual a zero para um membro da transmissão. A outra entrada 
vem do motor. Assim, a saída é modificada pela aplicação desses freios internos na transmissão, 
de acordo com a seleção do operador (P ark = estacionamento, R everse = ré, N entrai = neutro, 
D rtvc = dirigir etc.). 



1 

2 

3 

1 

¥ 

1 

^engrena- _ 
Sem 


engrenagem/ 

braço 

2 

0 

+100 


5 


+ 100 


3 


+100 


5 


+100 


4 


+100 



Relação de 
transmissão 


- 100/20 


-20/99 


- 20/101 


FIGURA 9-40 

Dados obtidos para o transmissão composta por engrenagens planetárias de Ferguson do 
Exemplo 9-d 
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1 2 3 


Engrenagem 

01 engrena- ~ 

$em 

10 braço + 

engrenagem/ 

braço 

Relação de 
transmlssão 


2 

0 

+1G0 

-100 

-1GG/20 

5 

+600 

+1G0 

+500 

-2G/99 

3 

-1,01 

+1GG 

-101,01 


5 

+600 

+1GG 

+500 

-20/101 

4 

+0 t 99 

+1G0 

-99,01 



FIGURA 9 ”41 

Solução para o transmissão composta por engrenagens planetárias de Ferguson do Exemplo 
9-ó. 

O método da fórmula 

Não é necessário tabular a solução para uma transmissão epieicloidal. A fórmula de diferença 
de velocidade pode ser resolvida diretamente pela relação de transmissão. Podemos reordenar a 
Equação 9,12 para resolver pelo teimo de diferença de velocidade. Então, fazemos ío^ representar a 
velocidade angular da primeira engrenagem (escolhida a partir de qualquer extremidade da transmis¬ 
são, e <ú l representar a velocidade angular da última engrenagem (na outra extremidade). 

Para a primeira engrenagem no sistema: 

^FS braço sa V“ m Érafü 

Para a última engrenagem no sistema: 

^Lf braço — — 0) braço 

Dividindo a última pela primeira: 

% braço ~ Ga braco _ g 

braço ^ F ~ ® braço 

Isto resulta em uma expressão para c valor fundamental da transmissão R que define a re¬ 
lação de velocidade para a transmissão com o braço parado. O lado esquerdo da Equação 9.13c 
envolve somente os termos de diferença de velocidade que são relativos ao braço. Esta divisão é 
igual à razão do produto dos números de dentes das engrenagens da primeira à última do sistema 
como definido na Equação 9.8b, que pode ser substituída pelo lado esquerdo da Equação 9.13c. 

_ + produto do número de dentes nas engrenagens motoras _ ~ traço ^ 

produto do número de dentes nas engrenagens movidas ” 

Esta equação pode ser resolvida por qualquer uma das variáveis do lado esquerdo, con¬ 
tanto que as outras duas sejam definidas como duas entradas para esta transmissão com dois 
graus de liberdade. Tanto a velocidade do braço quanto a velocidade de uma engrenagem ou a 
velocidade de duas engrenagens, a primeira e a última, como designado, devem ser conheci¬ 
das. Outra limitação deste método é que a primeira e a última engrenagem escolhidas devem 
estar pivotadas ao elemento terra (não orbitando), e deve haver um caminho de engrenamento 
que as conecte, o qual pode incluir engrenagens planetárias orbitantes. Vamos usar este método 
novamente para resolver o paradoxo de Ferguson do Exemplo 9-6. 


(9.13a) 

(9.13b) 

(9.13c) 
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EXEMPLO 9-7 

Analisando o paradoxo de Ferguson pelo método da fórmula. 


Problema: Considere a mesma transmissão do paradoxo de Ferguson no Exemplo 9-6 que pos¬ 
sui número de dentes c condições inící&is dados (ver Figura 9 - 37 ): 


Engrenagem solar 2 
Engrenagem solar 3 
Engrenagem solar 4 
Engrenagem planetária 
Entrada pela engrenagem solar 2 
Entrada pelo braço 


N 2 = engrenagem externa de 100 dentes 
N$ = engrenagem extema de 99 dentes 
JV 4 = engrenagem extema de 101 dentes 
A r g = engrenagem extema de 20 dentes 
Orpm 

100 rpm, sentido anti-horário 


Â engrenagem solar 2 é fixa à estrutura c s assim, fomcce uma entrada (velocidade zero) 
ao sistema. G braço é movido a 100 rpm, sentido anti-horário, como segunda entrada. 
Determine as velocidades angulares de duas saídas disponíveis nessa transmissão com¬ 
posta, uma da engrenagem 3 c outra da engrenagem 4 , ambas as quais estão livres para 
rotaclonar cm tomo do eixo principal. 


Solução: 

1 Teremos de aplicar a Equação 9.14 duas vezes, uma para cada engrenagem de saída. 
Tomando a engrenagem 3 como a última engrenagem na transmissão e a engrenagem 2 
como a primeira, temos 


N 2 = 1UU íVj = 99 “ 2Uj 

Wtwço ~ +100 to f = 0 to L - ? 

2 Substituindo na Equação 9.14, temos 

f Vlf ~^traço 

{ JVsÀ N *J braço 

( 100 Y 20") _ Mj-100 
[ 20 A 99 J" 0-100 

íüj = -1,01 


ia) 


W 


3 Agora tomando a engrenagem 4 como a última engrenagem na transmissão e a engrena 
gem 2 como a primeira, temos 


N 2 = 100 N 4 = 101 JV 5 = 20 

íú braço= + 100 m F =0 % = ? 


(c) 


4 Substituindo na Equação 9.14, temos 



tòz ~ti>broco 

ti* F-tâ braço 

ti>4 -100 
0-100 


w 4 = + 0,99 


M) 


Estes são os mesmos resultados obtidos com o método da tabulação. 
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9.10 RENDIMENTO EM TRANSMISSÕES POR ENGRENAGEM 

A definição geral de rendimento é a relação entre potência de saídafpotência de entrada. É ex¬ 
pressa como uma fração (% decimal) ou como porcentagem. O rendimento de uma transmissão por 
engrenagem convencional (simples ou composta) é muito alto. A potência perdida nos conjuntos de 
engrenagens está entre 1% e 2%, dependendo de alguns fatores, como acabamento de dente e lubri¬ 
ficação. O rendimento básico de um conjunto de engrenagens é indicado por Eq. Um conjunto de 
engrenagens externo terá um Eq de 0,98 ou mais e um conj unto de engrenagens intemo-extemo terá 
0,99 ou mais. Quando múltiplos conjuntos de engrenagens são usados em uma transmissão con¬ 
vencional ou composta, o rendimento global do sistema será o produto dos rendimentos de todos 
os seus estágios. Por exemplo, uma transmissão de estágio duplo com rendimento dos conj untos de 
engrenagens dado por ZT 0 = 0,98 terá uma eficiência global de q = 0,98 2 = 0,96. 

Transmissões epicicloidais, se corretamente projetadas, podem ter rendimentos globais 
ainda maiores que transmissões convencionais. Mas, se a transmissão epicieloidal foi mal 
projetada, seu rendimento pode ser tão baixo que poderá gerar calor excessivo e vir a se tor¬ 
nar inoperante. Este resultado estranho pode ocorrer se os elementos que orbitam (planetas) 
na transmissão tiverem peidas muito altas que absorvam uma grande quantidade de “energia 
circulante” dentro da transmissão. É possível que essa energia circulante seja muito maior do 
que a energia de saída para a qual a transmissão foi projetada, resultando em aquecimento 
excessivo. O cálculo do rendimento global de uma transmissão epicieloidal é muito mais com¬ 
plicado do que uma simples multiplicação, como a utilizada para transmissões convencionais, 
Molian^l apresenta uma forma concisa. 

Para calcular o rendimento global r\ de uma transmissão epicieloidal, precisamos definir 
a razão básica p que está relacionada com o valor fundamental R da transmissão definido na 
Equação 9.13c. 


sc [i?| >1, Cíltâo p = R, senão p ■* 1/R (9.15) 

Isso força p a representar o crescimento da velocidade em vez de uma diminuição, indiíe- 
rentemente de do sentido no qual a transmissão de engrenagens pretende operar. 

A fim de calcular o torque e a energia em uma transmissão epicieloidal, podemos considerá-lo 
como uma “caixa preta” com três eixos concêntricos, como mostrado na Figura 9-42. Esses eixos 
são nomeados 1,2 e braço e se conectam ao íí fim” da transmissão por engrenagens e a seu braço, 
respectívamente. Dois desses eixos podem servir de entrada e o terceiro como saída em qualquer 
combinação. Os detalhes da configuração interna da transmissão por engrenagens não são necessários 
se soubermos sua razão básica p e o rendimento básico £" 0 de seus conjuntos de engrenagens. Toda a 
análise é feita relativamente ao braço da transmissão desde que o fluxo e as perdas de energia interna 
sejam afetados somente pela rotação dos eixos 1 e 2 com respeito ao braço, não pela rotação da uni¬ 
dade inteira. Também modelamos isso como se houvesse uma única engrenagem planetária, a fim 
de determinar Eq assumindo que a potência e as perdas são igualmente divididas ao longo de todas as 
engrenagens atuantes na transmissão. Torques e velocidades angulares são considerados positivos no 
sentido anti-horário. Potência é o produto de torque e velocidade angular, então uma potência positiva 
é uma entrada (torque e velocidade no mesmo sentido) e uma potência negativa é uma saída. 

Se a transmissão por engrenagens está girando a uma velocidade constante ou está mudando 
de velocidade tão lentamente que não afeta de forma significativa a energia cinética interna, en¬ 
tão podemos assumir um equilíbrio estático e o somatório de torques igual a zero. 

T\ + Tl + T hrüço = 0 ( 9 . 16 ) 

O somatório de potências de entrada e de saída também deve ser zero, mas o sentido do 
fluxo de potência afeta o cálculo. Se a potência flui do eixo 1 para o eixo 2, então 


Caixa dc transmissão 

tübrãço 
Tbraço 


J 

f 



Transmissão por 
engrenagens 
epicieloidal genérico. 
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* Este exemplo c adaptado 
da referência [5]. 


m(^l ^2 ( w 2 ^braç o) = ^ (9.17a) 

Se a potência flui do eixo 2 para o eixo 1, então 

3i(“i -n*J+*br 2 (o> 2 -“W)=0 (9.17b) 

Se a potência flui do eixo 1 paia o eixo 2, as equações 9.16 e 9.17a são resolvidas simulta¬ 
neamente para obter os torques do sistema. Se a potência flui em outro sentido, então as equa¬ 
ções 9.16 e 9.17b devem ser usadas. Uma substituição da Equação 9.13c em combinação com a 
Equação 9.15 introduz a razão básica p e, após solução simultânea, recaímos em 

potência flui de 1 para 2 T } = Thm t° 

pE 0 -1 

t" _ P Et)Tfr rít ç 0 

Tl pÉb-i 

potência flui de2 para 1 T, = 

P-^0 

7 * 1 2 * _ _ P^braça 
2 P-Eq 


(9.18a) 

(9.18b) 

(9.19a) 

(9.19b) 


Uma vez que os torques foram encontrados, as potências de entrada e de saída podem ser 
calculadas usando velocidades de entrada e de saída conhecidas (de uma análise cinemática, 
como descrita acima) e o rendimento determinado por potência de saidafpotência de entrada. 

Existem oito casos possíveis dependendo de qual eixo foi fixado, qual eixo é entrada, 
e se a razão básica p é positiva ou negativa. Esses casos estão na Tabela 9-12^, que inclui 
expressões tanto para o rendimento quanto para o torque da transmissão. Note que o torque 
a ser fornecido em um eixo é sempre conhecido por meio de uma carga a ser acionada ou da 
potência motora, e isso é necessário para calcular os outros dois torques. 

Çt& EXEMPLO 9-8 

Determinando o rendimento de uma transmissão por engrenagens epicicloidal.' 

Problema: Encontre o rendimento global da transmissão epicicloidal mostrado na Figura 9-43 J 5 ) 
O rendimento global £ 0 c 0,9928 c os números dc dentes da engrenagem são: N Ã = 
82 dentes, N g = 84 dentes, N c = 86 dentes, N D = 82 dentes, N E = 82 dentes e N F = 
84 dentes. À engrenagem A (eixo 2) é íixada à referência, com uma velocidade dc 
entrada igual a zero. O braço é acionado pela segunda entrada. 

Solução: 

1 Encontrar a razão básica p para o transmissão por engrenagem usando as Equações 9.14 e 
9.15. Note que as engrenagens B cC têm a mesma velocidade, assim como D c E y então 
suas razões são 1 e assim omitidas. 


P = 


MMb _ 84(82X84) = 1764 

N e N c N a 82(86){82) 1763 ' 


(o) 


2 A combinação de p > 1, eixo 2 fixo e entrada pelo braço corresponde ao Caso 2 da Tabela 

9-12, dando um rendimento de 
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TABELA 9-12 Torques 0 rendimentos em uma transmissão epicicloidal [:j 


Caso 

P 

Eixo 

fixo 

Eixo d@ 
entrada 

Relação de j 
transmissão 1 

^2 

T braço Rendimento (n) 

1 

>+l 

2 

1 

í-p 

T 

1 braço 

l-pfo 

P^O T braca 

i-pfib 

E hraço 


p£ 0 -l 

p-1 

2 

>+l 

2 

braça 

1 

í-p 

Ti 

„ 7] 

“O — 

Eo 

f r ^ 

P ~ E 0 
k E V j 

Ti 

£ 0 (P-1) 

p-^o 

3 

>+] 

1 

2 

p-i 

P 

^hraco 

pE a -l 

pEoT !lraco 

p£ 0 -l 

T 

1 braço 


pÊo-l 

£ 0 (P-1) 

4 

> +1 

1 

braço 

P 

p-1 

E o T 

~t Tí 

t 2 

{P-V 


p-1 

P~ Eq 

5 


2 

1 

1-p 

T braço 

1“P £0 

P E 0 ^braço 

l"P £ o 

Tbraço 


pE 0 -í 

p-1 

6 

<-l 

2 

braça 

1 


?i 

-Pçr 

P ~ E 0 

Ti 

£ 0 (P-1) 




1-p 

E o 

k ; 


7 

<-l 

1 

2 

P-1 

P 

^iy^braço 

p-£o 

P^braco 

P~ E Ü 

^braço 


p-^o 

p-1 

8 

£-1 

1 

braça 

P 

JL 

t 2 -I 

( pE a -1 

Ti 

^o(p-l) 




P-1 

P^o 


1 P £ n . 

/ 

p£ 0 -l 


= jçH . 0.9928(1.000567-1) = 0?3 _ 7>3% 
p-E 0 1,000567-0,9928 




3 Este é um rendimento muito baixo, o que faz com que essa caixa de câmbio seja essen- 
cialmente mutilizãvel. Cerca de 93% da potência de entrada está circulando dentro da 
transmissão por engrenagens e é perdida como calor. 



FIGURA 9-43 

Transmissão epícicloidal do Exemplo 9-8 .^ 
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O exemplo anterior ressalta um problema com transmissões por engrenagem epícicloidais 
que tem razão básica perto da unidade. Elas têm baixo rendimento e são inúteis para transmis¬ 
são de potência. Grandes razões de velocidade com alto rendimento só podem ser obtidas com 
transmissões se houver razões básicas altas. í 5 ] 

9.11 TRANSMISSÕES 

Transmissões por engrenagem compostas reversíveis são comumente usadas 
em transmissões automotivas manuais (não automáticas) para proporcionar a seleção pelo usuário 
de razões entre o motor e as rodas visando à multiplicação do torque (vantagem mecânica). Essas 
caixas de transmissão usualmente têm de três a seis velocidades dianteiras e uma de ré. As trans¬ 
missões mais modernas desse tipo usam engrenagens helicoidais para operação mais silenciosa. 
Essas engrenagens não são movidas para dentro e fora do engrenamento quando são trocadas 
as velocidades no câmbio, exceto na ré. As relações de transmissão desejadas são seletivamente 
travadas ao eixo de saída por mecanismos smcronízadores, como na Figura 9-44, que mostra uma 
transmissão automotiva de quatro velocidades, de câmbio manual com mudança sincronizada. 

O eixo de entrada está em cima à esquerda. A engrenagem de entrada está sempre engrena¬ 
da com a engrenagem mais â esquerda no contraeixo na parte inferior. Esse contraeixo possui 
muitas engrenagens integradas a ele, cada uma delas está engrenada a uma engrenagem de 
saida diferente que está rodando livremente no eixo de saída. O eixo de salda é concêntrico ao 
eixo de entrada, fazendo deste uma transmissão revertida, mas os eixos de entrada e saida so¬ 
mente se conectam através das engrenagens no contraeixo, exceto em "última marcha” (quarta 
velocidade), para o qual os eixos de entrada e saída estão diretamente conjugados através de 
uma embreagem de sincronismo com uma razão de 1:1. 

As embreagens de sincronismo estão ao lado de cada engrenagem no eixo de saída e 
parcialmente escondidas pelos colares de transmissão que as movimentam para a esquerda 
e para a direita em resposta à mão do motorista na troca de marcha. Essas embreagens agem 


FIGURA 9-44 
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Transmissão automotiva manual de quatro velocidades sincronizada. De W, H. Crouse, Automotive mechanics, 8. ed. Nova York, 
NY: McGraw-HM, 1980, p. 480. Reimpresso com autorização, 
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para travar uma engrenagem do eixo de saída por vez paia fornecer um caminho de potência 
da entrada para a saída com uma razão de transmissão particular. As setas na figura mostram 
o caminho da força para a terceira marcha, que está engrenada. A engrenagem da ré, na parte 
direita inferior, é uma engrenagem ociosa que é fisicamente trocada dentro e fora do par quan¬ 
do o conjunto está parado. 

T ran s missões EPiciCLOiDAis ou planetárias são comumente usadas em transmis¬ 
sões automáticas de automóveis, como mostrado na Figura 9-45. O eixo de entrada, que se con¬ 
juga ao eixo de manivelas (virabrequim) do motor, è uma entrada para a transmissão de múltiplos 
graus de liberdade que consiste de vários estágios de transmissões epieicloidais. Transmissões 
automáticas podem ter várias relações de transmissão. Modelos automotivos possuem normal- 
mente de duas a seis marchas de velocidades à frente. Caminhões e ônibus podem ter mais. 

Três conjuntos de engrenagens epieicloidais podem ser vistos perto do centro da transmissão 
de quatro velocidades na Figura 9-45. Eles são controlados por embreagens e freios multidísco 
operados hidraulicamente dentro da transmissão que impõe velocidade zero de entrada a vários 
elementos da transmissão para criar uma das quatro relações de velocidades à frente, mais a ré, 
neste exemplo particular. As embreagens forçam velocidade relativa nula entre os dois elementos 
conectados, e o freio força velocidade nula em um elemento. Já que todas as engrenagens estão 
acopladas constantemente, a transmissão pode ser trocada sob carga por meio do acionamento ou 
não dos freios e embreagens internas. Elas são controladas por uma combinação de entradas que 
incluem a seleção do motorista (PRM>), velocidade de estrada, posição tio acelerador, carga e 
rotação do motor, e outros fatores que são monitorados automaticamente e controlados via com¬ 
putador. Alguns controles de transmissão mais modernos utilizam técnicas de inteligência artificial 
para aprender e se adaptar ao modo de dirigir daquele motorista simplesmente reiniciando os pon¬ 
tos de troca do câmbio para performance esportiva ou suave, com base nos hábitos do motorista. 



Conversor 
de torque 


Embrea- Conjuntos 
gens epieicloidais 


Embreagens 


Eixo de 
entrada 


Eixo de 
saída 


\M 


Válvulas de controle 


FIGURA 9-45 

Transmissão automotiva automática de quatro velocidades. Cortesia de Mercedes-Benz of North America inc. 
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Conexão do motor 


Embreagem de 
contrarrccuo 


Embreagem 
de bloqueio 


Turbina 


Estator 



Rotor 


Conexão da transmissão 


FIGURA 9-46 

Conversor de torque. Cortesia de Mannesmann Sachs AG, Schweinfurt, Alemanha. 

Do lado esquerdo da Figura 9-45 há um acoplamento semelhante a uma turbina de fluido 
entre o motor e a transmissão, chamado de conversor de torque, o qual é mostrado em corte na 
Figura 9-46. Este dispositivo permite um deslizamento no fluido hidráulico suficiente para deixar 
o motor sem carga com a transmissão engatada e as rodas do veículo paradas. A pá do rotor im¬ 
pulsionada pelo motor, trabalhando com óleo, transmite torque através do bombeamento de óleo 
que passa por um conjunto de pás do estator estacionário e também contra as pás da turbina que 
está presa no eixo de entrada da transmissão. As pás do estator, que não se movem, servem para 
redirecionar o fluxo de óleo que sai das pás do rotor para um ângulo relativamente mais favorável 
para as pás da turbina. O redirecionamento do fluxo é responsável pela multiplicação do torque 
que dá a esse dispositivo o nome de conversor de torque. Sem as pás do estator, ele é somente 
um acoplamento fluido que iria transmitir, mas não multiplicar, o torque. Em um conversor de 
torque, o aumento de torque máximo de cerca de 2x ocorre na imobilidade, quando a turbina de 
transmissão está parada e o rotor impulsionado pelo motor está virando, criando deslizamento 
máximo entre os dois. Esse aumento de torque ajuda a acelerar o veículo do descanso quando sua 
inércia deve ser superada. A multiplicação de torque cai para um quando não há deslizamento en¬ 
tre o rotor e a turbina. Entretanto, o dispositivo não pode alcançar uma condição de deslizamento 
nulo por si só. Ele sempre trabalhará com uma pequena porcentagem de deslizamento. Isto faz 
com que ocorra perda de potência constante, como quando o veículo viaja com velocidade cons¬ 
tante em estrada plana. Para conservar essa potência, a maioria dos conversores de torque agora 
é equipada com uma embreagem de trava eletromecãnica que é engatada acima de 45 km/h em 
marcha alta e trava o estator ao rotor, fazendo com que o rendimento da transmissão seja de 
100%. Quando a velocidade cai para abaixo da velocidade selecionada, ou quando a transmissão 
diminui a marcha, a embreagem é des engrenada, permitindo que o conversor de torque volte a 
exercer sua função. 
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(o) Esquema de uma transmissão 
automática de quatro velocidades 

FIGURA 9-47 


(b) Tabela de ativação embreagem / freio 


Esquema da transmissão automática da Figura 9-45. Adaptada da referência [6\ 


A Figura 9-47a mostra o esquema da mesma transmissão da Figura 9-45. Seus três está¬ 
gios epicicloidais, duas embreagens (C l3 C 2 ) e três freios de lona (f? 1? B 2 , B 2 ) estão represen¬ 
tados. A Figura 9-47b mostra a tabela de ativação das combinações de ffeio/embreagem para 
cada razão de velocidades dessa transmissão J ^ 

Um exemplo histórico e muito interessante de uma transmissão epicicloidal em uma cai¬ 
xa de transmissão manual é a transmissão do Modelo T da Ford, descrito e à mostra na Figura 
9-48. Mais de 9 milhões foram produzidos de 1909 a 1927, antes da invenção da engrenagem 
sincronizada mostrada na Figura 9-44. As transmissões convencionais (composta-reversa), 
como as utilizadas em outros automóveis da época (e na década de 1930), foram maldosa- 
mente apelidadas de “caixa de batida”, nome descritivo do barulho feito quando se mudava as 


A entrada do motor é o braço 2. 

A engrenagem ó ê rigidamente presa ao 
eixo de saída que aciona as rodas. 

As engrenagens 3,4 e 5 giram na mesma 
velocidade. 

Existem duas velocidades à freme. 

À baixa (1:2,75) é selecionada engatando 
o freio de lona impara travar a engrena¬ 
gem 7 à referência. A embreagem C é 
desengatada. 

Â alta (1:1) é selecionada acoplando-se 
a embreagem C, que trava o eixo de en¬ 
trada díretamenie ao eixo de saída. 

À ré (l:-4) 6 obtida engatando o freio de 
lona B ^ para travar a engrenagem 8 à re¬ 
ferência. A embreagem C 6 desengatada. 



FIGURA 9-48 

Transmissão epicictoidal do Modela T da Ford, Retirado de RM Phelan. Fundamentais of mechanical design. 3. ed, NY: McGraw-Hilf, 1970 L 
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Eixo de saída 


Eixo dc entrada 


Polia de largura variável 


Correia segmentada cm V dc aço 


Polia de largura variável 


FIGURA 9-49 

Transmissão continuamente variável (CVT). Cortesia de ZF Getrlebe GmbH Saabrucken, Alemanha. 


* Frederiek Lanchesten 
um pioneiro automotivo, 
de fato inventou a 
trammissao manual dc 
combinação epícicloldal e 
a patenteou na Inglaterra 
cm 1898, bem antes dc 
Ford fabricar o Modelo 
T (de 1909 a 1927) aos 
milhões c enriquecer. 
Lanchester morreu pobre. 


engrenagens sem sincronizadores para dentro e fora do engrenamento. Henry Ford teve uma 
ideia melhor. As engrenagens de seu Modelo T estavam encaixadas continuamente. As duas 
velocidades á frente e uma ré foram alcançadas graças ao engrenamento/desengrenamento 
das embreagens e dos freios de lona em diferentes combinações via pedais. Isso forneceu en¬ 
tradas secundárias à transmissão epidicloidal, a qual, como no paradoxo de Ferguson, gerou 
saídas bidirecionais, sem nenhuma “batida” de dentes das engrenagens. Esta transmissão Mo¬ 
delo T é a precursora para todas as transmissões automáticas mais modernas que substituem 
os pedais T por operações hidráulicas automatizadas dos freios e das embreagens.* 

Transmissão continuamente variável (CVT) Uma transmissão que não possui 
engrenagens, a CVT utiliza duas polias ou roldanas que ajustam suas larguras axiais simulta¬ 
neamente em direções opostas para mudar a razão da correia que gira nas polias. Este conceito 
está presente há mais de um século e, na realidade, foi usado em alguns automóveis antigos 
como acionamento final e transmissão combinados. A CVT está encontrando aplicações reno¬ 
vadas no século 21 na busca de um maior rendimento em veículos. A Figura 9-49 mostra um 
motor CVT comercial que usa correia segmentada em V feita em aço que atravessa as polias 
de largura variável. Para mudar a razão de transmissão, a largura de uma polia aumenta e a da 
outra polia diminui em harmonia, de forma que o raio primitivo equivalente tomeça a relação 
desejada. Assim, ela tem uma infinidade de relações de transmissão possíveis, variando con¬ 
tinuamente entre dois limites. A razão é ajustável enquanto estiver com pouca carga. A CVT 
mostrada é projetada e controlada por computador para manter o motor do veículo sempre em 
rotação essencialmente constante com uma rpm que forneça a melhor economia de combustí¬ 
vel, indiferentemente da velocidade do veículo. Projetos similares de CVTs que usam correias 
de borracha convencionais têm sido amplamente utilizados em máquinas de baixa potência, 
como sopradores de neve e cortadores de grama. 


9.12 DIFERENCIAIS 

Um diferencial ê o dispositivo que permite uma diferença de velocidade (e deslocamen¬ 
to) entre dois elementos. Isto requer um mecanismo com dois graus de liberdade, como uma 
transmissão epicicloidal. Talvez a aplicação mais comum de diferenciais seja em mecanismos 
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FIGURA 9-SÓ 

Comportamento de um veículo de quatro rodas virando. Cortesia de Tochigi Fuji Sangyo, Japão. 


finais de direção de veículos terrestres com rodas, como mostrado na Figura P9-3. Quando 
um veículo de quatro rodas vira, as rodas externas ã curva devem percorrer um trecho maior 
do que as rodas internas* devido aos seus diferentes raios, como mostrado na Figura 9-50. 
Sem um mecanismo diferencial entre as rodas internas e externas à curva, os pneus devem 
deslizar na superfície da estrada para que o veículo gire. Se as rodas tiverem uma boa tração, 
uma transmissão de direção não diferencial tende a ir em linha reta sempre e irá lutar contra 
o motorista nas curvas. Em um veículo que possua “four-wheel-drive”* (4WD) ou tração in¬ 
tegral, o tempo todo (algumas vezes chamado de “all wheei drive" ouAWD), necessita-se de 
um diferencial adicional entre as rodas dianteiras e traseiras para permitir que a velocidade 
das rodas em cada extremidade do veículo varie proporcionalmente à tração desenvolvida nas 
rodas sob condições de deslizamento. A Figura 9-51 mostra um chassi automotivo AWD com 
seus três diferenciais. Neste exemplo, o diferencial central é acoplado â transmissão e ao di¬ 
ferencial dianteiro, mas está essencialmente no eixo de transmissão entre as rodas dianteiras e 
traseiras, como mostrado na Figura 9-50. Os diferenciais são feitos com vários tipos de engre¬ 
nagens. Para aplicações no eixo traseiro, são comumente utilizadas engrenagens epicicloidais 
de ângulo oblíquo, como mostrado na Figura 9-52a e na Figura P9-3 na seção Problemas. Para 
diferenciais dianteiros e centrais, são utilizadas frequentemente engrenagens helicoidais ou de 
dentes retos, como nas figuras 9-52b e 9-52c. 

Uma transmissão epieieloidal usada como diferencial tem uma entrada e duas saídas. 
Tomando o diferencial traseiro de um automóvel como exemplo, sua entrada vem do eixo 
de transmissão e suas saídas são as rodas esquerda e direita. As duas saídas são conjugadas â 
estrada por meio das forças de tração (fricção) entre pneus e pavimento. A velocidade relativa 
entre cada roda pode variar de zero, quando os pneus têm trações iguais e o carro não está 
virando, até o dobro da velocidade de entrada da transmissão epieieloidal, quando uma roda 
está no gelo e a outra tem tração. Os diferenciais traseiros ou dianteiros dividem o torque 
igualmente entre as duas rodas de saída. Desde que a potência é produto de torque e veloci¬ 
dade angular, e a potência de saída não pode exceder a potência de entrada, a potência é divi¬ 
dida entre as rodas de acordo com suas velocidades. Ao viajar em linha reta (ambas as rodas 
tendo tração), metade da potência vai para cada roda. Quando o carro vira, a roda mais rápida 
demanda mais potência e a mais lenta menos potência. Quando uma roda perde tração (como 
no gelo), ela obtém toda a potência (50% torque x 200% velocidade), e a roda com tração 


* Os dispositivos 4WD 
que não sejam integrais 
são comuns cm caminhões 
e diferem do AWD nisso, 
não possuem o diferencial 
central, fazendo com 
que sejam úteis somente 
quando a rodovia é 
escorregadia. Qualquer 
diferença na velocidade 
de rotação entre as rodas 
traseiras c dianteiras 
é compensada pelo 
deslizamento do pneu. 

Em pavimentos secos, um 
veículo sem tração íntegra] 
nao terá controle completo 
e pode ser perigoso. Ao 
contrário dos veículos 
AWD, que estão sempre 
engatados, veículos 
sem tração integral 
normalmente operam 
etn 2WD e requerem 
atuação do motorista 
para obter o efeito 4WD. 
Os fabricantes alertam 
contra a troca para 4WD, 
a menos que a tração seja 
pobre. 











522 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 9 




% 



FIGURA 9-52 

Diferenciais. Cortesia 
üe Tachigi Fu/i Sangyo, 
Japão. 



FRONTAL 


Diferencial central 


Diferencial frontal 


Diferencial traseira 


TRASEIRA 


FIGURA 9-51 


Um chassi e uma transmissão de direção "all-whe ei -drive'’ (AWD) - tração integral. Cortesia de 
Tochigi Fuji Sangyo, Japão. 


consome potência zero (50% torque x 0% velocidade). Isso explica porque o 4WD ou AWD 
é necessário em condições escorregadias. No AWD, o diferencial central divide o torque entre 
a dianteira e a traseira em alguma proporção. Se uma extremidade do carro perder tração, a 
outra ainda será capaz de controlar o carro* desde que ele ainda tenha tração. 

Diferencial com deslizamento limitado Por causa de seu comportamento 
quando uma roda perde a tração, muitos projetos de diferencial foram criados para limitar o 
deslizamento entre as duas saídas dentro destas condições. Isso é chamado diferencial com 
deslizamento limitado e normalmente é munido de um dispositivo de fricção entre as duas 
engrenagens de saída para transmitir um torque* mas ainda permite deslizamento para virar. 
Alguns usam fluido entre as engrenagens, e outros usam discos de fricção carregados por 
molas ou cones, como pode ser visto na Figura 9-52a. Alguns ainda utilizam uma embreagem 
controlada eletricamente dentro da transmissão epieicloidal para acioná-la por demanda em 
atividades fora de estrada ("off-road”), como mostrado na Figura 9-52b. O diferencial do tipo 
TORSEN® (do inglês* ‘TORque SENsing", sensível ao torque) da Figura 9-53* criado por V. 
Gleasman, utiliza um conjunto de roscas sem fim cuja resistência ao movimento inverso gera 
um acoplamento por torque entre as saídas. O ângulo de saída da rosca sem fim determina a 
porcentagem de torque transmitido através do diferencial. Estes diferenciais são utilizados em 
vários veículos AWD, incluindo o veículo militar “Humvee” ou “Hummer”. 
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FIGURA 9-53 

Diferenciais do tipo TORSEN®, Cortesia úeZexei To/sen lnc„ Rochester, NY. 
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9.15 PROBLEMAS 

* ** 94 Uma engrenagem possui 22 dentes normais com módulo de 6 mm. Calcule o diâmetro 

primitivo, o passo circular, a altura da cabeça (adendo), a altura do pê (dedendo), a espessura 
do dente e a folga. 

** 9-2 Uma engrenagem possui 40 dentes normais com módulo de 3 mm. Calcule o diâmetro 

primitivo* o passo circular, a altura da cabeça (adendo), a altura de pê (dedendo), a espessura 
do dente c a folga. 

** 9-3 Uma engrenagem possui 30 dentes normais com módulo de 2 mm. Calcule o diâmetro 

primitivo, o passo circular, a altura da cabeça (adendo), a altura de pê (dedendo), a espessura 
do dente c a folga. 


TABELA P9-Q 

Matriz d© tópicos/ 
problemas 

9.2 Lei fundamental do 
engrenam enta 

9*4 

9.3 Mo mencl atura do 
dente da engrenagei 

94, 9-2, 9-3 

9.4 Interferência e 
adelgaçamento 

9-5 


9.6 Tipos de engrenagen 

9-23, 9-24 

9.7 Transmissões simples 
por engrenagem 

9-6, 9-7, 9-8,9-9 

9.8 Transmissões com¬ 
postas por engrena¬ 
gem 

940, 941,942, 
9-13,9-14,945, 

946, 947,9-18, 

9-29,9-30, 9-31, 

9-32, 9-33 

9.9 Transmissões por 
engrenagens pla¬ 
netárias ou eplcí- 
cloldals 

9-25, 9-26, 9-27, 

9-28,9-36,9-38, 

9-39, 9-41, 9-42, 9-43 

9 10 Rendimento em 
transmissões por 
engrenagem 

9-35,9-37, 9-40 
911 Transmissões 

949, 9-20,9-21, 

9-22, 9-34 
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* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
resolvidos utilizando 
programas de resolução de 
equação como Müthcad , 
Mcrtlab ou TKSolver. 


94 Com um barbante, uma fita, um lápis e um copo dc água ou uma lata, desenhe uma curva 

evolvente em um pedaço dc papel. Com o seu transferidor, mostre que todas as normais à curva 
são tangentes à circunferência de base. 

* 9-5 Um conjunto de engrenagens cilíndricas de dentes retos deve ter diâmetros primitivos iguais a 
114 c 306 mm. Qual ó o tamanho do maior dente normal, cm termos de módulo m, que pode scr 
utilizado sem que haja interferência ou adelgaçamento? Encontre o número dc dentes da fresa 
caracol c pinhão para este m. 

a. Para um ângulo de pressão dc 20° 

b. Para um ângulo de pressão de 25°, 

* ** 9-6 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas dc dentes retos para uma razão dc -9:1 c 

módulo 3. Especifique o diâmetro primitivo c número de dentes. Calcule a razão dc contato. 

* ** 9-7 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas de dentes retos para uma razão de +8:1 e 

módulo 4. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Calcule a razão dc contato. 

* * 9-8 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas de dentes retos para uma razão dc -7:1 c 
módulo 3. Especifique o diâmetro primitivo e número de dentes. Calcule a razão de contato. 

** 9-9 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas de dentes retos para uma razão dc +6,5:1 
c módulo 5. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Calcule a razão dc contato. 

**9-10 Projete uma transmissão por engrenagens composta cilíndrica de dentes retos para uma razão de -70:1 e 
módulo 2. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Rascunhe a transmissão etn escala. 

** 9-11 Projete uma transmissão por cngrcnagpns composta cilíndrica dc dentes retos para uma razão de 50:1 c 
módulo 3. Especifique o diâmetro primitivo e número de dentes. Rascunhe a transmissão em escala. 

**9-12 Projete uma transmissão por engrenagens composta cilíndrica de dentes retos para uma razão dc 150; 1 c 
módulo 4. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Rascunhe a transmissão cm escala. 

** 9-13 Projete uma transmissão por engrenagens composta cilíndrica de dentes retos para uma razão de -250:1 e 
módulo 3. Especifique o diâmetro primitivo c número de dentes. Rascunhe a transmissão cm escala 

**9-14 Projete uma transmissão de engrenagens composta reversível cilíndrica de dentes retos para uma 
razão de 30:1 e módulo 2, Especifique o diâmetro primitivo e número de dentes. Rascunhe a 
transmissão em escala. 

** 9-15 Projete uma transmissão dc engrenagens composta reversível cilíndrica dc dentes retos para uma 
razão dc 40:1 e módulo 3. Especifique o diâmetro primitivo e numero dc dentes. Rascunhe a 
transmissão em escala. 

** 9-16 Projete uma transmissão dc engrenagens composta reversível cilíndrica dc dentes retos para uma 
razão dc 75:1 c módulo 2. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes, Rascunhe a 
transmissão em escala. 

**9-17 Projete uma transmissão dc engrenagens composta reversível cilíndrica dc dentes retos para 

uma razão de 7:1 c módulo 6. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Rascunhe a 
transmissão cm escala. 

** 9-18 Projete uma transmissão composta reversível por engrenagens cilíndricas de dentes retos para 

uma razão dc 12:1 c módulo 4. Especifique o diâmetro primitivo c número dc dentes. Rascunhe a 
transmissão cm escala. 

**9-19 Proj ete uma transmissão composta reversível por engrenagens cilíndricas de denles retos que 
fornecerá duas razoes de transmissão de +3:1 para a frente e -4,5:1 para a ré com módulo 4. 
Especifique o diâmetro primitivo enumero dc dentes. Rascunhe a transmissão cm escala. 

** 9-20 Prqj ete uma transmissão composta reversível por engrenagens cilíndricas de dentes retos que 
fornecerá duas razões de transmissão de +5:1 para a frente e -3,5:1 para a ré com módulo 4. 
Especifique o diâmetro primitivo enumero de dentes. Rascunhe a transmissão em escala. 
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FIGURA P9-1 

Conjunto de engrenagens planetárias para o Problema 9-25. 


9-21 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas de dentes retos que fornecera tres ratões 
de transmissão de +6:1, +3,5:1 para a fiente c -4:1 para a ré com módulo 3. Especifique o diâmetro 
primitivo e número de dentes. Rascunhe a transmissão cm escala. 

** 9-22 Projete uma transmissão simples por engrenagens cilíndricas de dentes retos que fornecerá 
três razões de transmissão de +4,5:1, +2,5:1 para a firente c -3,5:1 para a ré com módulo 5. 
Especifique o diâmetro primitivo e número de dentes. Rascunhe a transmissão cm escala. 

** 9-23 Projete cones de rolamento para uma razão de - 3:1 c ângulo incluso iguaL a 60° entre os 
eixos. Rascunhe a transmissão em escala. 

** 9-24 Projete cones de rolamento para uma razão de -4,5:1 e ângulo incluso igual a 40° entre os 
eixos. Rascunhe a transmissão em escala. 

* ** 9-25 A Figura P9-1 mostra uma transmissão composta por engrenagens planetárias (fora 

de escala). A Tabela P9-1 fornece dados para o número de dentes da engrenagem e da 
velocidade de entrada. Para as linhas dadas, encontre as variáveis representadas por pontos 
de interrogação. 

* ** 9-26 A Figura P9-2 mostra uma transmissão composta por engrenagens planetárias (fora 

de escala). A Tabela P9-2 fornece dados para o número de dentes da engrenagem e da 
velocidade de entrada. Para as linhas dadas, encontre as variáveis representadas por pontos 
dc interrogação. 


TABELA P9-1 

Dados para o Problema 9-25 





Linha 

JV 2 W 3 n 4 

n 6 

tü 2 

ÜJ 6 

^braço 


a 

30 

25 

45 

50 

200 

? 

20 

- 50 


b 

30 

25 

45 

50 

200 

30 

? 

" 90 

* Respostas no Apêndice E 

C 

30 

25 

45 

50 

200 

50 

0 

? 

* + Esses problemas foram 

d 

30 

25 

45 

30 

1ÓO 

? 

40 

- 50 

resolvidos utilizando 

e 

30 

25 

45 

30 

160 

50 

? 

-75 

programas de resolução de 

f 

30 

25 

45 

30 

160 

50 

0 

? 

equação como Mathcad, 
Matltíb ou TKSoher. 
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TABELA P9-2 Dados para o Problema 9-26 


Linha 

n 2 

a/ 3 

w 4 

«5 

N* 


© 6 

05 braço 

a 

50 

25 

45 

30 

40 

9 

20 

- 50 

b 

30 

35 

55 

40 

50 

30 

9 

- 90 

c 

40 

20 

45 

30 

35 

50 

0 

? 

d 

25 

45 

35 

30 

50 

? 

40 

- 50 

e 

35 

25 

55 

35 

45 

30 

9 

-75 

f 

30 

30 

45 

40 

35 

40 

0 

9 


* ** 9-27 A Figura P9-3 mostra uma transmissão dc engrenagens planetárias usado cm diferenciais 
automotivos traseiros (fora de escala). O carro tem rodas com raio de 380 mm se movendo 
para a frente em linha reta a 80 km/h. O motor está girando a 2 000 rpm. À transmissão está 
engatada díretamente no eixo de transmissão (1:1). 

a. Qual a velocidade, cm rpm, das rodas traseiras c a relação de transmissão entre a coroa c 
o pinhão? 

b. Quando o carro atinge um pavimento de gelo, a roda direita acelera para 800 rpm. Qual 

a velocidade na roda esquerda? Dica: ÂmÉdía de velocidade, cm rpm, de ambas as rodas 
é constante. 

c. Calcule o valor fundamental da transmissão no estágio epicícloidal. 

” 9“28 Frojete uma caixa de redução de velocidades planetária que será utilizada para elevar uma 
carga de 49 -kN a 15 m com um motor que desenvolve um Iorque igual a 27 -Nm quando 
opera a 1750 rpm. O tambor do guincho disponível não tem mais que 400 mm dc diâmetro 
quando está com o cabo dc aço lodo enrolado. O redutor dc velocidade não deve scr maior 
que o tambor, em diâmetro. É desejável que sejam utilizadas engrenagens com menos de 75 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
resolvidos utilizando 
programas de resolução de 
equação como Müthcad , 
Mcrtlab ou TKSolver. 



///// 


FIGURA P9-2 


Transmissão composta por engrenagens planetárias para o Problema 9-26. 
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Engrenagem anelar (3) 



.£22 EZ2 


~ET 


Eixo esquerdo 


IZ^r 


Eixo de transmissão 
Pinhão (2) 

Engrenagem planetária (7) 
Engrenagem solar (6) 

>■— Eixo direito 


ra IÍZ1 

Engrenagem solar (4) 
Engrenagem planetária (5) 


Suporte da engrenagem planetária 
(sobre a engrenagem anelar) 


FIGURA P9-3 

Transmissão de engrenagens planetárias do diferencial automotivo para a Problema 9-27. 


dentes, e o módulo preeísa ter no mínimo 4 mm para aguentar a tensão. Faça um rascunho 
com múltiplas vistas do seu projeto e mostre os cálculos. Quanto tempo será necessário para 
erguer a carga com o seu projeto? 

* ** 9-29 Determine todas as possíveis combinações de engrenagens compostas dc dois estágios que 
forneçam uma aproximação para a base neperiana 2,71828. Limite o numero dc dentes entre 
18 e 80. Determine o arranjo que Fornece o menor erro. 

** 9-30 Determine todas as possíveis combinações de engrenagens compostas dc dois estágios que 
forneçam uma aproximação para 2 n. Limite o número dc dentes entre 15 c 90. Determine o 
arranjo que fornece o menor enro. 

** 9-3 1 Determine todas as possíveis combinações dc engrenagens compostas de dois estágios que 

forneçam uma aproximação para ti/2. Limite o número dc dentes entre 20 e 100. Determine o 
arranjo que fornece o menor erro. 

**9-32 Determine todas as possíveis combinações dc engrenagens compostas dc dois estágios que 
forneçam uma aproximação para 3ít/2. Limite o número dc dentes entre 20 c 100. Determine 
o arranjo que fomeee o menor erro. 

** 9-33 A Figura P9-4a mostra uma transmissão de relógio reversível Projete-o usando 25° de ângulo 
nominal dc pressão, módulo da engrenagem dc 1 mm e contendo entre 12 e 150 dentes. 
Determine o número dc dentes c a distância nominal entre centros. Sc a distância entre 
centros tem uma tolerância dc fabricação dc ± 0,01 mm, qual será o ângulo depressão c a 
folga nos dentes no braço de minuto cm cada extremidade da tolerância? 

**9-34 A Figura P9-4b mostra uma transmissão dc trõs velocidades com mudança dc marcha. O eixo 
F, com o agrupamento das engrenagens E, G e H t é capaz dc deslizar para a esquerda c para 
a direita para engatar c desengatar os très conjuntos de engrenagens quando está virando. 
Projete os ires estágios reversíveis para dar velocidades de saída no eixo F de 150, 350 e 550 
rpm, para uma velocidade de entrada de 450 rpm no eixo D . 


4 Respostas no Apêndice F. 


* 4 Esses problemas foram 
resolvidos utilizando 
programas de resolução de 
equação como Mathcad, 
Matlab ou TKSolver. 
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(cO (b) 

FIGURA P9-4 

Problemas 9-33 a 9-34. Retirados de P, H Hiíle W. P. Rute , Mechanisms: anafysis and design, J9óQ, com autorizaçòo. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas foram 
resolvidos utilizando 
programas de resolução de 
equação como Mathcad , 
Mútiab ou TKSoIver. 


* * ** 9-35 A Figura P9-5a mostra uma transmissão composta cpicidoidal, com seu respectivo número dc 

dentes, usado para girar um tambor de guincho. A engrenagem A é acionada a 20 rpm cm sentido 
horário c a engrenagem D està lixa ao elemento terra. Encontre a velocidade c o sentido desse 

tambor. Qual o rendimento da transmissão para o conjunto de engrenagens £ 0 = 0,98? 

** 9-36 A Figura P9-5b mostra uma transmissão composta cpieidoidal com seus respectivos números 
dc dentes. O braço 6 movimentado no sentido anti-horário a 20 rpm. A engrenagem A à 
movimentada no sentido horário a 40 rpm. Encontre a velocidade da engrenagem andar D. 

* ** 9-37 A Figura F9-6a mostra uma transmissão epícicloidal com seus respectivos números de 

dentes. O braço 6 movimentado cm sentido horário a 60 rpm, c a engrenagem A no eixo 


c-4a 



A-72 


(a) 



FIGURA P9-5 

Problemas 9-36 a 9-36. Retirados de P, H HM e W. P. Rute, Mechanisms: anafysis and design, t9ó0, com autorizaçòo . 
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FIGURA P9-6 

Problemas 9-37 a 9-38, Retirados de P. H Hití e W. P, Rufe. Mechorisms: anatysis and design, JQóO, com autorizaçào. 


1 é lixa ao elemento terra. Encontre a velocidade da engrenagem D no eixo 2. Qual será o 
rendimento dessa transmissão sc as engrenagens tiverem £ 0 = 0,98? 

**9-38 A Figura P9-6b mostra um diferencial com seus respectivos números de dentes. À 
engrenagem^ c movimentada no sentido anti-horário a 10 rpm e a engrenagem 3 é 
movimentada no sentido horário a 24 rpm. Encontre a velocidade da engrenagem D. 

* ** 9-39 A Figura P9-7a mostra uma transmissão por engrenagem contendo um estágio reversível 
composto e um epícicloídal. Números de dentes estão indicados na figura. O motor gira no 
sentido anti-horário a 1750 rpm. Encontre as velocidades dos eixos 1 e 2. 

** 9-40 A Figura P9-7b mostra uma transmissão epicicloídal utilizada para acionar um tambor de 
guincho. O braço è girado a 250 rpm no sentido anti-horário e a engrenagem A , no eixo 2, 


ALOJAMENTO 


MOTOR 


8 - 


S 


EIXO 1 


& 


FIXO 


EIXO 2 


(d) W 

FIGURA P9-7 

Problemas 9-39 a 9-40, Retirados de P. H HiíS e W. P. Rate, Mechorisms: anatysis and design, ]9óQ, com autorízaçôo , 
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FIGURA P9-8 

Problema 9-41 . Retirado de P. H Hilt e W. P, Rule. Meehanisms: analysis and design , í 960, com autorização. 


** Esses problemas foram 
resolvidos utilizando 
programas de resolução de 
equação como Muthaid^ 
Miitlab ou TKSoIver. 


está fixa ao elemento terra, Encontre a velocidade c o sentido do tambor no eixo 1. Qual o 
rendimento da transmissão se as engrenagens tíverem Eq= 0,98? 

* ** 9^1 A Figura P9-8 mostra uma transmissão epicicloídal com seus respectivos números de dentes. 
Á engrenagem 2 6 movida a 800 rpm no sentido anti-horário c a engrenagem D è fixa ao 
elemento terra. Encontre a velocidade c o sentido de giro das engrenagens 1 c 3. 

** 9-42 À Figura P9-9 mostra uma transmissão composta epicicloídal. O eixo 1 gira a 300 rpm no 
sentido anti-horário e a engrenagem A é fixa ao elemento terra. Os números de dentes estão 
indicados na figura. Determine a velocidade c o sentido do eixo 2. 

** 9-43 Calcule as razões na transmissão Modelo T mostrada na Figura 9-48 c prove que os valores 
mostrados na lateral da figura estão corretos. 



Problema 9-42. Retirado de P. H Hilt e W. P Rule. Mechanisms: analysis and design f 1960, com autorização. 
































































































O mundo inteiro de maquinários... 
ê inspirado pela tocata de órgãos re¬ 
produtores. O projetista anima objetos 
artificiais por simulação de movimen¬ 
tos de animais engajados na propa¬ 
gação das espécies. Nossas máquinas 
são Romeus de aço e Julietas de ferro 
fundido. 


PARTE 



COHEN, J. Human robots in myth 
and Science. London: Allcn & 
Unwin, 1966, p. 67. 



DINAMICA DE 
MECANISMOS 















Capítulo 


FUNDAMENTOS DE 
DINÂMICA 

Àquele que fez um começo tem metade de seu feito pronto. 

HORÁCIO, 65-8 a.C. 

10.0 INTRODUÇÃO 

A Parte I deste texto abordou a cinemática dos mecanismos, enquanto ignorou, tempora¬ 
riamente, as forças presentes em tais mecanismos. Esta segunda parte encaminhará o problema 
de determinação das forças presentes no movimento dos mecanismos e maquinários. Esse tó¬ 
pico é chamado de cinética ou análise da força dinâmica. Iremos começar com uma rápida 
revisão de alguns fundamentos necessários para a análise dinâmica. Parte-se do pressuposto de 
que o leitor já fez um cuiso introdutório de dinâmica. Se tal tópico estiver “enferrujado”, você 
pode revê-lo por meio da referência^ ou em qualquer outro texto sobre o assunto. 

10J LEIS DE NEWTON DO MOVIMENTO 

A análise da força dinâmica envolve a aplicação das três leis de Newton do movimento, 
que são: 

1 Um corpo em repouso tende a permanecer em repouso, e um corpo em movimento uni¬ 
forme tende a permanecer em movimento uniforme ; a não ser que seja submetido a uma 
força externa. 

2 A taxa de variação do momento linear de um corpo possui magnitude igual ã soma das 
magnitudes das forças que atuam sobre ele e atua na mesma direção e sentido de tal soma 
vetorial. 

3 Para cada força ativa , existe uma força de reação de mesma magnitude e direção e em 
sentido contrário. 

A segunda lei è expressa em termos da taxa de variação do momento linear , M = mv, em que m 
ê a massa do corpo e v sua velocidade. Assumiremos que m é constante em nossas análises. Assim, a 
taxa de variação do momento linear mv é ma, em que a é a aceleração do centro de massa. 
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F = ma (10.1) 

F é a resultante de todas as forças do sistema atuantes no centro de massa. 

Podemos diferenciar duas classes de problemas de dinâmica, dependendo do número de 
grandezas conhecidas e de quais são aquelas a ser determinadas. O "problema de dinâmica 
direto” é aquele em que conhecemos tudo sobre as cargas externas (forças e/ou torques) sendo 
exercidas no sistema e queremos determinar as acelerações, velocidades e possíveis desloca¬ 
mentos provenientes da aplicação de tais forças e torques. Essa subclasse é típica dos proble¬ 
mas que você provavelmente encontrou em um curso introdutório de dinâmica, por exemplo, 
determinar a aceleração de um bloco deslizando para baixo sobre um plano, sob a atuação da 
força da gravidade. Dados Fem, solucionamos o problema para a. 

A segunda subclasse de problemas de dinâmica é chamada de "problema de dinâmica 
inverso”, que é aquele em que conhecemos as (desejadas) acelerações, velocidades e desloca¬ 
mentos impostos em nosso sistema e desejamos resolvê-los a fim de determinar as magnitudes, 
direções e sentidos das forças que são necessárias para fornecer os movimentos desejados e o 
que resulta deles. Esse caso de dinâmica invertida é algumas vezes chamado de tincto&t ática. 
Dados a em, solucionamos o problema para F. 

Qualquer que seja a subclasse de problema referida, é importante perceber que são sempre 
problemas de dinâmica. Cada um deles meramente resolve F = ma para variáveis diferentes. 
Paia tal, precisamos, primeiro, rever alguns fundamentos geométricos e propriedades da massa 
necessários para os cálculos. 


10.2 MODELOS DINÂMICOS 

É geralmente conveniente na análise dinâmica criar modelos simplificados de peças com¬ 
plicadas. Esses modelos são, às vezes, considerados como conjunto de pontos de massas co¬ 
nectados por uma barra de massa desprezível. Para um modelo de um corpo rígido ser dinami¬ 
camente equivalente ao corpo original, três situações devem ser verdadeiras: 

1 Â massa do modelo deve ser igual à massa do corpo originai 

2 O centro de gravidade deve estar na mesma posição do centro de gravidade do corpo 

original 

3 O momento de inércia de massa deve ser igual ao do corpo original. 

10.3 MASSA 

Massa não é peso! Massa è uma propriedade invariável de um corpo rígido. O peso de um 
mesmo corpo varia dependendo do sistema gravitacional a que está submetido. Ver a Seção 1.10 
para observar a discussão do uso apropriado das unidades de massa. Assumiremos que a massa 
das peças usadas aqui será constante no tempo. Paia muitas máquinas sujeitas às condições terres¬ 
tres, isso é razoável. A taxa em que o carro perde massa durante o consumo de combustível, por 
exemplo, é lenta o suficiente para podermos ignorá-la quando calcularmos esforços dinâmicos em 
curtos intervalos de tempo. No entanto, isso não será uma suposição seguia para um veículo como 
o ônibus espacial, cuja massa varia rápida e drasticamente durante sua decolagem. 

Quando projetamos máquinas, devemos primeiro fazer uma análise cinemática completa do 
nosso projeto, como descrito na Parte I deste texto, a fim de obter informações sobre as acelera¬ 
ções das peças móveis. Posteriormente, precisamos usar a segunda lei de Newton para calcular 
as forças dinâmicas. Para tanto, devemos saber as massas de todas as peças móveis que possuem 
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tais acelerações. Essas peças ainda não existem! Assim como em qualquer problema de projeto* 
não possuímos informações suficientes nesse estágio de projeto para determinar precisamente o 
melhor tamanho e formas das peças. Devemos estimar as massas dos elos e outras peças do pro¬ 
jeto a fim de dar o primeiro passo no cálculo. A seguir, teremos de iterar para soluções cada vez 
melhores, à medida que geramos mais informações. Ver Seção 1.5 no processo de projeto para 
rever o uso das iterações no projeto. 

Uma primeira estimativa das massas das peças do mecanismo do projeto pode ser obtida 
assumindo algumas formas e tamanhos razoáveis e escolhendo materiais apropriados. Então, 
calcula-se o volume de cada peça e multiplica-se o volume pela massa específica do material 
(não o peso específico) para obter uma primeira aproximação da sua massa. Esse valor de 
massa pode ser, assim, usado na equação de Newton. A densidade de alguns materiais comuns 
de engenharia pode ser encontrada no Apêndice B. 

Como saberemos se o tamanho e as formas dos elos escolhidos são tanto aceitáveis quanto 
otimizados individualmente? Infelizmente, não saberemos até prosseguirmos com os cálculos 
através de uma análise completa de tensão e deflexão das peças. Em geral, especialmente no 
caso de elementos estreitos e longos como eixos e elos delgados cujas deflexões de suas peças 
sob ação de cargas dinâmicas limitarão o projeto até para pequenos níveis de tensão. Em al¬ 
guns casos as tensões serão excessivas. 

Provavelmente iremos descobrir que as peças falham diante de esforços dinâmicos. Assim, 
teremos de retomar às nossas suposições iniciais de formas, dimensões e materiais de tais pe¬ 
ças, reprojetá-las e repetir as análises de forças, tensão e deflexão. Projetar é, inevitavelmente, 
um processo iterativo. 

O tópico de análise de tensão e deflexão está além do âmbito deste texto, e não será 
mais discutido aqui (ver Referência [2]). Esse tópico é mencionado apenas para colocar nossa 
discussão de análise da força dinâmica dentro do contexto. Estamos analisando essas forças 
dinâmicas principalmente para proporcionar as informações necessárias para fazer a análise de 
tensão e deflexão em nossas peças! Também vale observar que, ao contrário de uma situação 
de força estática na qual um projeto falho pode ser corrigido adicionando-se mais massa à peça 
para tomá-la mais resistente, fazer isso em uma situação de forças dinâmicas pode apresentar 
um efeito deletério. Mais massa com a mesma aceleração gerará tanto maiores forças como 
maiores tensões! O projetista de máquinas geralmente precisa remover massa (em lugares 
corretos) das peças a fim de reduzir as tensões e deflexões devidas aF - ma. Assim, o pro¬ 
jetista precisa ter um bom conhecimento em propriedade de materiais e em análise de tensão 
e deflexão das formas apropriadas e dimensões das peças para uma mínima massa, enquanto 
maximiza a resistência e rigidez necessárias para suportar as forças dinâmicas. 

10.4 MOMENTO DE MASSA E CENTRO DE GRAVIDADE 

Quando a massa de um objeto é distribuída ao longo de sua dimensão, este possuirá um 
momento com relação a qualquer eixo de escolha. A Figura 10-1 mostra a massa de um perfil 
em um sistema de coordenadas xyz. Um elemento infinitesimal de massa também é mostrado. 
O momento de massa (primeiro momento dc massa) do elemento infinitesimal è igual ao 
produto dc sua massa pela sua distância do eixo de interesse. Quanto aos eixos x,y ez, são 
eles: 


dM x - xdm 

(10.2a) 

dM y -ydm 

(10.2b) 

dM ? -zdm 

(10.2c) 
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Y 


í 


Z 



X 


FIGURA 10-1 

Um elemento generalizado de massa em um sistema de coordenadas 3-D. 

Para obter o momento de massa do corpo como um todo, integramos cada uma das ex 
pressões. 



(10.3a) 



(10.3b) 



(10.3c) 


Se o momento de massa que faz referência a um eixo em particular for numericamente igual 
a zero, então esse eixo passa através do centro dc massa (CM) do objeto, o qual, em sistemas 
sujeitos âs condições terrestres, é coincidente com o centro de gravidade (CG). Por definição, 
a soma dos primeiros momentos de massa de todos os eixos através do centro de gravidade é 
zero. Teremos de localizar o CG de todos os corpos em movimento dos nossos projetos, pois a 
componente linear da aceleração de cada corpo é calculada agindo em tal ponto. 

É geralmente conveniente modelar um perfil complicado em vários perfis simples inter¬ 
ligados cujas geometrias individuais permitam um processamento de suas massas e da loca¬ 
lização de seus CGs. O CG global pode ser encontrado pela soma dos momentos primários 
desses perfis compostos igualados a zero. O Apêndice C contém fórmulas para os volumes e 
as localizações dos centros de gravidade de alguns perfis comuns. 

A Figura 10-2 mostra um modelo simplificado de uma marreta dividida em duas peças 
cilíndricas, a haste e o martelo (cabeça), os quais têm massas m h e m ãi respectivamente. Os 
centros de gravidade individuais das duas peças são l d e í h !2, respectivamente, com relação 
ao eixo ZZ. Queremos determinara localização do centro de gravidade composto da marreta 
com relação a ZZ. Somando os primeiros momentos de massa de cada componente indivi¬ 
dual com relação a ZZ e igualando-os ao momento de toda a massa, também em relação a 
ZZ, temos 
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FIGURA 10-2 

Modelos dinâmicos, centros de gravidade compostos e raio de giração de uma marreta. 


^ Aízz “ '»/, Y + m d l d = + «Ij )tl (10.3d) 

Essa equação pode ser resolvida paia a distância d ao longo do eixo o qual, neste 
exemplo simétrico, é a única dimensão do CG composto não perceptível por inspeção. As 
componentes y e z do CG composto são ambas nulas. 

m h ^ + m Jd 

d = — - { —— -t (10.3c) 

10.5 MOMENTO DE INÉRCIA DE MASSA (SEGUNDO MOMENTO DE 
INÉRCIA) 

A lei de Newton aplica-se tanto aos sistemas em rotação quanto àqueles em translação. A 
segunda lei de Newton aplicada aos sistemas em rotação é 

T » Ia (10.4) 

em que T ê o torque resultante em tomo do centro de massa, a è a aceleração angular e Ié o 
momento de inércia de massa em tomo do eixo que passa no centro de massa. 

O momento de inércia de massa é referido a algum dos eixos de rotação, geralmente um 
passante pelo CG. Ver novamente a Figura 10-1, que mostra a massa de um perfil genérico 
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e um sistema de coordenadas XYZ. Um elemento diferencial de massa também é mostrado. 
O momento de inércia de massa do elemento diferencial è igual ao produto da sua massa 
pelo quadrado da distância em relação ao eixo de interesse. Em relação aos eixos X, Ye Z, 
são eles: 


dljc s rxdm - (y 2 + z 2 ) dm 

< 10.5a) 

dl %r - r y dm - (x 2 + z 2 )dtn 

(10.5b) 

dl z - r 2 dm = ( x 2 + y 2 )dm 

< 10.5c) 

O expoente 2 nos termos do raio dá a esta propriedade outro nome pelo qual é conhecida: 
segundo momento de massa. Para obter os momentos de inércia de massa de todo o corpo 

integramos as equações acima. 


4 = J(y 3 +z 2 )dm 

(10.6a) 

l y = Ji (* 2 +z 2 )dm 

(10.6b) 

(x 2 +y 2 )dm 

(10.6c) 


Enquanto é razoavelmente intuitivo avaliar o significado físico do primeiro momento de 
massa, é mais difícil fazer o mesmo para o segundo momento, ou momento de inércia. 

Considere a Equação 10.4. Esta afirma que o torque é proporcional à aceleração angular 
e que a constante de proporcionalidade é esse momento de inércia, /. Imagine um martelo co¬ 
mum ou uma marreta, como a descrita na Figura 10-2. A cabeça, feita de aço, tem uma massa 
maior se comparada com a leve haste de madeira. Quando segurada corretamente na extremi¬ 
dade da haste, o raio até a massa da cabeça é longo. Essa contribuição para o I total da maneta 
é proporcional ao quadrado do raio do eixo de rotação (seu pulso no eixo ZZ) até a cabeça. 
Desse modo, temos um torque consideravelmente maior para girar (e assim uma maior acele¬ 
ração angular) a marreta quando segurada de forma apropriada do que quando segurada perto 
da cabeça. Se você fosse uma criança, provavelmente a seguraria perto da cabeça, pois você 
não teria torça suficiente para fornecer a grande quantidade de torque necessária para segurá- 
la de forma apropriada. Você descobre, também, que é ineficaz martelar um prego segurando 
o martelo perto da cabeça, porque você é incapaz de armazenar muita energia cinética nessa 
ferramenta. Em um sistema em translação pura, a energia cinética é 

KE--mv 2 (10.7a) 

2 

e, em um sistema em rotação pum, a energia cinética é 

KE-^lm 2 (10.7b) 

Assim, a energia cinética armazenada na marreta é também proporcional a / e a g> 2 . Então 
você pode ver que segurar a marreta perto da cabeça reduz o I e diminui a energia disponível 
para martelar um prego. 

Então, o momento de inércia é um indicador da habilidade do corpo de armazenar energia 
cinética roíacional e também um indicador da quantidade de torque necessária paia acelerar, 
rotacionalmente, o corpo. A não ser que esteja projetando um dispositivo com a finalidade 
de estocar e transferir uma grande quantidade de energia (prensas de estampagem, martelos 
mecânicos, martelos trituradores de rochas etc.), você provavelmente desejará minimizar os 
momentos de inércia das peças girantes. Assim como a massa é uma medida de resistência à 
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aceleração linear, o momento de inércia é uma medida de resistência â aceleração angular. Um 
grande / irá requerer um grande torque motor e, assim, um motor maior e mais potente para 
obter a mesma aceleração. Mais tarde, veremos como fazer o momento de inércia trabalhar 
para nós em máquinas rotativas pelo uso de um volante de inércia com grande /. As unidades 
do momento de inércia podem ser determinadas fazendo-se um balanço de unidades na Equa¬ 
ção 10.4 ou na Equação 10.7 e são mostradas na Tabela 1-4. No SI (Sistema Internacional de 
Unidades), são elas: N-m-s 2 ou kg-m 2 . 


10.6 TEOREMA DOS EIXOS PARALELOS (TEOREMA DA 
TRANSFERÊNCIA) 


O momento de inércia de qualquer eoipo referente a qualquer eixo (ZZ) pode ser expres¬ 
so pela soma dos seus momentos de inércia em relação a um eixo ( GG ) paralelo a ZZ através 
de seu CG e do produto da massa pelo quadrado da distância perpendicular entre os dois eixos 
paralelos. 

/ ZZ -/ CC +mtf 2 (10.8) 


em que ZZ e GG são eixos paralelos, GG passa pelo CG do corpo ou do conjunto, m é a massa 
do corpo ou do conjunto e d é a distância perpendicular entre os eixos paralelos. Essa proprie¬ 
dade é muito útil ao calcular o momento de inércia de um perfil complexo que foi desmem¬ 
brado em um conjunto de simples perfis, como mostrado na Figura 10-2a, a qual representa 
modelo simplificado de uma marreta. A marreta é separada em duas peças cilíndricas, a haste 
e a cabeça, as quais possuem massas m h e m d , e raios r h e r ãi respectivamente. As expressões 
para o momento de inércia de massa de um cilindro com relação ao eixo que passa pelo seu 
CG podem ser encontradas no Apêndice C e, para a haste com relação ao eixo HH que passa 
pelo CG, é 


Ihh ” 



(10.9a) 


e para a cabeça, com relação ao eixo DD passante pelo CG: 


l DD 


12 


(10.9b) 


Usando o teorema dos eixos paralelos para transferir 0 momento de inércia para o eixo 
ZZ no fim da haste: 


Izz 


I HH + m h 



+ / 


DD 



(10.9c) 


107 DETERMINANDO O MOMENTO DE INÉRCIA DE MASSA 

Existem diversas maneiras de determinar 0 momento de inércia de massa de uma peça. 
Se tal peça estiver no processo de ser projetada, então um método analítico é necessário. Se a 
peça já existe, então tanto um método analítico quanto experimental podem ser usados. 
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Métodos analíticos 



FIGURA 10-3 

Quantificando o 
momento de inércia. 


Enquanto é possível integrar as Equações 10.6 numericamente para uma peça de qualquer 
formato, o trabalho envolvido para fazê-lo à mão é, em geral, proibitivamente tedioso e de¬ 
morado. Se uma peça de um perfil complicado pode ser dividida em subpeças que apresentam 
uma geometria simples, como cilindros, prismas retangulares, esferas etc., assim como feito 
com a maneta da Figura 10-2, então os momentos de inércia de massa de cada subpeça e em 
relação aos seus próprios CGs podem ser calculados. Cada valor deve ser referido ao eixo de 
rotação desejado, usando o teorema da transferência (Equação 10.8) e, a seguir, somado para 
se obter um valor aproximado do momento de inércia do conjunto como um todo em relação 
ao eixo desejado. As fórmulas dos momentos de inércia de massa de algumas geometrias sóli¬ 
das simples são mostradas no Apêndice C. 

Se um programa de modelagem de sólidos CAD é usado para projetar a geometria da 
peça, então a tarefa de determinar todas as propriedades de massa é bastante simplificada. Mui¬ 
tos programas CAD calculam a massa e o momento de inércia de massa de uma peça sólida 
3-D em relação a qualquer eixo selecionado com boa precisão. Este é, de longe, o método pre¬ 
ferido, e é apenas uma das diversas vantagens de usar um programa de modelagem de sólidos 
CAD para trabalhos de projetos mecânicos. 


Métodos experimentais 


Se a peça foi projetada e construída, o seu momento de inércia de massa pode ser deter¬ 
minado, aproximadamente, por um simples experimento. Isso requer que se faça a peça oscilar 
em tomo de um eixo (outro sem ser aquele que passa pelo CG) paralelo àquele em relação ao 
qual o momento é desejado e a medição de seu período de oscilação pendular. A Figura 10-3a 
mostra uma peça (uma biela) suspensa por um pivô de gume em ZZ e rotacionada até um pe¬ 
queno ângulo 0, como mostrado na Figura 10-3b. A sua força-peso W age em seu CG e possui 
uma componente W sen 0 perpendicular ao raio r que vai do pivô ao CG. Da Equação 10.4 


T zz mI zz a 

substituindo as expressões equivalentes para T zz ea: 


(10.10a) 


2 

-(U , scn0)r = / 2Z ^ (10.10b) 

em que o sinal negativo é devido ao torque estar em sentido contrário ao do ângulo 0. 

Fara pequenos valores de 0, sen 0 ** 0, aproximadamente, assim: 

<í 2 0 


-WBr-Izz 

dr 


d 2 (3 
dl 1 


Wr i 
hz 


(10.10c) 


A Equação 10.10c é uma equação diferencial de segunda ordem com coeficientes constan¬ 
tes que tem uma solução bem conhecida: 


/ 


0 = C 


sen 


Wr 


Vn 


+ D 


COS 


Wr 
- i 

Izz 


(lO.lOd) 
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As constantes de integração C e D podem ser encontradas por meio das condições iniciais 
definidas no instante em que a peça é liberada para oscilar livremente. 


j/o 

para: í = 0, ü=0 mix , (0 = — = O; então: C = 0, -D = 0 mb 

dl 


c: 


ü = 0 


máx 


COS 


Wr 


l 2Z 


(10.10c) 


A Equação 10.1 Ge define o movimento da peça como uma cossenoide que completa um 
ciclo inteiro de período t segundos quando 


i 1 Wr 

—■ %-2x (ÍO.IOQ 

\ *22 


O peso da peça é facilmente quantificado. A localização do CG pode ser encontrada 
equilibrando-se a peça em um apoio em cunha ou suspendendo -a por dois pontos diferentes; 
qualquer um desses métodos fornece a distância r. O período de oscilação t pode ser medido 
por um cronometro, preferencialmente em um número grande de ciclos para reduzir os erros 
experimentais. Com esses dados, a Equação lO.lOf pode ser solucionada para o momento de 
inércia de massa I do pivô 2Z como: 


^zz 



( 10.10é) 


e o momento de inércia I GG em tomo do CG pode ser calculado usando o teorema da transfe¬ 
rência (Equação 10.8). 


I/Z ■ *GG +mr 2 
2 

~y 2 (10 - 10h) 


10.8 RAIO DE GlRAÇÃO 

O raio de giração é definido como o raio no qual toda a massa do coipo pode ser con¬ 
centrada, fazendo com que o modelo resultante tenha o mesmo momento de inércia do corpo 
original. A massa desse modelo deve ser a mesma da do coipo original. Façamos /^repre¬ 
sentar o momento de inércia de massa em relação a ZZ pela Equação 10.9c, e m, a massa do 
coipo original. Pelo teorema dos eixos paralelos, uma massa concentrada m em um raio k terá 
um momento de inércia 


Izz-mk 2 (10.11a) 

Já que desejamos que I 22 seja igual ao momento de inércia original, o raio de giração 
adequado no qual iremos concentrar a massa m é 


k = 



(10.11b) 
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Note que esse raio de giração apropriado permite a construção de um modelo dinâmico 
do sistema mais simples, no qual toda a massa do sistema está concentrada em um ‘‘ponto de 
massa” no fim da haste de massa desprezível e comprimento k. A Figura 10-2b mostra esse 
modelo da marreta na Figura 10-2a. 

Comparando-se a Equação 10.11a com a Equação 10.8, pode-se observar que o raio de 
giração k será sempre maior que o raio do CG composto do corpo original. 

I GG + 7wl 2 - - mk 1 ;.k>d (10.11c) 

O Apêndice C contém as fórmulas dos momentos de inércia e dos raios de giração de 
alguns perfis mais comuns. 

10.9 MODELANDO ELOS ROTATIVOS 

Muitos mecanismos contêm elos que oscilam em rotação pura. Como uma primeira apro¬ 
ximação, ê possível modelar esses elos como uma massa concentrada em translação. O erro 
de fazer tal aproximação será, aceitavelmente, pequeno se o ângulo de rotação também for 
pequeno. Assim, a diferença entre o comprimento do arco ao longo de um ângulo e sua corda 
será pequeno. 

O objetivo é modelar uma massa distribuída de um elo rotativo como um ponto de massa 
concentrada posicionado na ligação com seu elo adjacente, conectado em seu pivô por uma 
haste rígida, porém de massa desprezível. A Figura 10-4 mostra um elo rotacionando em tor¬ 
no do eixo ZZ e seu modelo dinâmico e concentrado. A massa desse ponto concentrado aloca¬ 
do ao elo de raio r deve possuir o mesmo momento de inércia em relação ao pivô ZZ que o elo 
original. O momento de inércia de massa /^do elo original deve ser conhecido ou estimado. 
O momento de inércia de um ponto de massa em certo raio pode ser encontrado pelo teorema 
da transferência. Já que um ponto de massa, por definição, não possui dimensão, o seu mo¬ 
mento de inércia I GG em tomo de seu centro de massa é zero, e a Equação 10.8 reduz-se para 

Izz=mr 1 (10.12a) 



\\\\\\\\\\\\ 


m 


cf 


\\\\\\\\\\\\\ 


a = ra 


(o) (b) 

FIGURA 10-4 

Modelando um elo rotativo como umo massa em translação, 


(C> 
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A massa equivalente m e j a ser posicionada no raio r é, então, 



(10.12b) 


Para pequenos ângulos de rotação, o elo rotativo pode ser modelado como uma massa m e j r 
em pura translação linear por inclusão em um modelo como o mostrado na Figura 10-11. 


10.10 CENTRO DE PERCUSSÃO 

O centro de percussão è um ponto no corpo que, quando submetido a uma força, terá 
associado a ele outro ponto chamado centro de rotação, no qual haverá uma força de reação 
nula. Você provavelmente já deve ter experimentado o efeito de “perder o centro de percus¬ 
são” quando rebateu uma bola de beisebol ou softball com a região errada do taco. O “lugar 
correto no taco” para se rebater a bola é o centro de percussão associado ao ponto em que suas 
mãos seguram o taco (o centro de rotação). Acertar a bola em outro ponto que não o centro 
de percussão resulta em uma força de reação que é transmitida até sua mão. Rebata a bola 
na região correta e você não sentirá força reativa (ou dor). O centro de percussão é algumas 
vezes chamado de “região suave” em um taco, raquete de tênis ou tacos de golfe. No caso do 
nosso exemplo da marreta, o centro de percussão na cabeça corresponde ao centro de rotação 
próximo ao final da haste, e a haste é geralmente feita para incentivar a segurá-la em tal local. 

A explicação para esse fenômeno é relativamente simples. Para fazer o exemplo bidi¬ 
mensional e eliminar os efeitos de atrito, considere um taco de hóquei de massa m deitado no 
gelo, como mostrado na Figura 10-5a. Aplique um golpe no ponto P com uma força F per¬ 
pendicular ao eixo do taco. O taco começará a se locomover sobre o gelo em um movimento 
plano complexo, com rotação e translação. Tal movimento complexo em qualquer instante 
pode ser considerado uma superposição de duas componentes: translação pura de seu centro 
de gravidade G na direção de F e rotação pura em tomo desse ponto G. Crie um sistema de 
coordenadas fixo centrado em G com o eixo X ao longo do taco na sua posição inicial, como 
mostrado. A componente translacional da aceleração do CG resultante da força F é (de acordo 
com a lei de Newton) 


A a =- (10.13a) 

- y m 

e a aceleração angular é 

a = — (10.13b) 

hc 

em que I GG é o momento de inércia de massa em tomo da reta GG passando por CG (saindo 
da folha e na direção do eixo Z). Mas o torque é também 

T«Fl P (10.13c) 

em que í p é a distância ao longo do eixo X\ do ponto G ao ponto P; então, 

Fíp 
l GG 


a = 


(I0.l3d) 
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FIGURA 10-5 

Centro de percussão e centro de rotação. 


A aceleração linear total em qualquer ponto do taco será a soma da aceleração linear^ Gy do 
CG e da componente tangencial (m) da aceleração angular, como mostrado na Figura 10-4b. 


A, 


, Vi . = An + rít 
> total u y 


Fh 


= ■— + x\ 

m \ l aa 


(10.14) 


em que x é a distância a qualquer ponto no taco. A Equação 10.14 pode ser igualada a zero e 
resolvida para um valor de x para o qual a componente ra cancela exatamente a componente 
Á Gy . Esse valor será o centro de rotação, no qual não haverá aceleração tmnslacional nem, 
consequentemente, força dinâmica linear. A solução para x quando À }í(0{al = 0 é: 

(10.15a) 

mly 


e substituindo a Equação 10.11b 


X - 


k 2 


lp 


(10.15b) 


em que o raio de giração k é calculado com relação â reta GG através do CG. 
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Note que essa relação entre o centro de percussão e o centro de rotação envolve apenas 
propriedades de massa e geométricas. A magnitude da força aplicada é irrelevante, mas sua lo¬ 
calização í p determina completamente x. Assim, não há somente um centro de percussão em um 
corpo. Na verdade, haverá pares de pontos. Para cada ponto (centro de percussão) onde uma for¬ 
ça é aplicada, haverá um centro de rotação correspondente em que a força de reação sentida será 
nula. Esse centro de rotação não necessita, no entanto, abranger o comprimento físico do corpo. 
Considere o valor de x previsto pela Equação 10.15b se você arremessar o taco pelo CG. 

10.11 MODELOS DINÂMICOS DE MASSA CONCENTRADA 

A Figura 10-óa mostra um prato simples, ou came de disco, acionando um seguidor de 
rolete e carregado por mola. Esse é um sistema unido por força que depende da força da mola 
para manter o contato do seguidor com o came por todo o tempo. A Figura 10-6b mostra um 
modelo dinâmico de massa concentrada do sistema no qual toda a massa que se move com 
o trem seguidor está concentrada como m, toda a elasticidade do sistema está concentrada na 
constante elástica k e todo o amortecimento, ou resistência, do movimento está concentrado 
como um coeficiente de amortecimento c. As fontes de massa que contribuem para m são relati¬ 
vamente óbvias. Amassa da haste seguidora, do rolete, do pino pivô, e qualquer outra estrutura 
anexada ã montagem em movimento, todas juntas, contribuem para a criação de m. A Figura 
10-óc mostra um diagrama de coipo livre do sistema sendo acionado pela força do came 
força da mola F s e força de amortecimento F d . É claro que haverá também a ação da aceleração 
vezes a massa no sistema. 


Constante elástica 

Temos admitido até então que todos os elos e todas as peças são corpos rígidos para reali¬ 
zarmos as análises cinemáticas, mas, para fazer uma análise de forças mais precisa, devemos 
reconhecer que tais corpos não são verdadeiramente rígidos. A elasticidade no sistema é aceita 
como linear e assim descrita por uma mola de constante k. A constante elástica é definida como 
a força por unidade de deflexão. 



(a) Sistema físico 

FIGURA 10-6 


(b) Modelo de massa (c) Diagrama de corpo livre 
concentrada 


Modelo dinâmica de massa concentrada, de um grau de liberdade, came seguidor. 
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k = (10.16) 

Jt 

A constante elástica total do sistema k ê uma combinação da constante elástica da mola heli¬ 
coidal mais as constantes elásticas üe todas as peças que são deformadas devido á aplicação das 
forças envolvidas no sistema. O rolete, o pino e a haste seguidora atuam todos como molas, já 
que são feitos de materiais elásticos. A constante elástica de cada peça pode ser obtida da equação 
da sua deformação sob a carga aplicada. Qualquer equação de deformação relaciona força com 
deformação e pode ser algebricamente rearranjada paia expressar a constante elástica. Uma peça 
individual pode possuir mais de um k se carregada de várias fornias, por exemplo, um eixo de 
came com uma constante elástica na flexão e uma na torção. Discutiremos os procedimentos para 
combinar essas várias constantes elásticas no sistema em uma constante elástica k equivalente e 
combinada na próxima seção. Por enquanto, vamos apenas supor que podemos combiná-las para 
nossa análise e criar um £ global para nosso modelo dinâmico de massa concentrada. 


Amortecimento 

O atrito, mais usualmente denominado amortecimento, é, dos três parâmetros, o mais 
difícil de modelar. Ele precisa ser uma combinação de todos os efeitos de amortecimento en¬ 
contrados no sistema. Esses podem ocorrer de diversas formas. O atrito dc Coulomb resulta 
de duas superfícies secas ou lubrificadas friccionando entre si. As superfícies de contato entre 
carnes e seguidores e entre o seguidor e suas juntas deslizantes podem experimentar o atrito 
de Coulomb. Este é comumente considerado independente da magnitude da velocidade, mas 
possui um valor mais alto e diferente quando a velocidade é zero (força de atrito estático F sí 
ou simplesmente atrito estático) do que quando há um movimento relativo entre as peças 
(atrito dinâmico FJ). A Figura 10-7a mostra os gráficos da força de atrito de Coulomb em 
função da velocidade relativa v nas superfícies de contato. Note que o atrito sempre se opõe 
ao movimento, assim o atrito muda bruscamente de sinal em v = 0. O atrito F st aparece como 
um bloqueio com valor mais elevado em v nulo do que o valor do atrito dinâmico F d . Assim, 
temos um atrito cuja função é não linear. Esta apresenta múltiplos valores em zero. Na verda¬ 
de, em velocidade zero, a força de atrito pode ter qualquer valor entre - F st e +F st . Ela será 
qualquer força necessária para balancear o sistema de forças e criar um equilíbrio. Quando a 
força aplicada supera F p o movimento se inicia e a força de atrito repentinamente cai para F d . 
Essa queda não linear cria dificuldades em nosso modelo simples, já que queremos descrever 
nosso sistema com uma equação diferencial linear com soluções conhecidas. 

Outras fontes de amortecimento podem estar presentes, além do atrito de Coulomb. O 
amortecimento viscoso resulta do cisalhamento de um fluido (lubrificante) na folga entre as 
peças móveis e é considerado uma função linear em relação á velocidade relativa, conforme 
mostrado na Figura 10-7b. O amortecimento quadrático resulta do movimento de um objeto 
através de um meio fruído, como um carro deslocando-se através do ar ou um barco através da 
água. Esse fator é um contribuidor relativamente desprezível em um amortecimento global de 
um came seguidor, a não seT que as velocidades sejam muito altas ou o meio fluido seja muito 
denso. Amortecimento quadrático é uma função do quadrado da velocidade Telativa, como mos¬ 
trado na Figura 10-7c. A relação da força de amortecimento dinâmica F d como uma função da 
velocidade relativa para todos esses casos pode ser expressa como 

Fj-cv |v| r '' (10.17a) 

em que céa constante coeficiente de amortecimento, vêa velocidade relativa e r é uma cons¬ 
tante que define o tipo de amortecimento. 
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Para o amortecimento de Coulomb, r = 0e 

F d = ±c (10.17b) 

Para o amortecimento viscoso, r= 1 e 

F rf -cv (10.17c) 

Para o amortecimento quadrático, r = 2 e 

F d = ±cv 2 (10.17d) 

Se combinarmos essas três formas de amortecimento, a soma delas parecerá com as figuras 
10-7d e 10-7e. Ela è obviamente uma função não linear. Mas podemos aproximá-la, em peque¬ 
nas variações da velocidade, como uma função linear com coeficiente angular c, que é, então, 
um coeficiente de amortecimento pseudoviscaso. Isso é mostrado na Figura 10-7f. Embora não 
seja um método exato de calcular o verdadeiro amortecimento, essa aproximação tem sido 
considerada satisfatoriamente precisa para uma primeira aproximação durante o processo de 
projeto. O amortecimento nesses tipos de sistemas mecânicos pode variar consideravelmente 
de um projeto para outro devido às diferentes geometrias, ângulos de pressão ou de transmis- 





(o) Amort, combinado (e) Soma d© a b e c (f) Aproximação linear 

FIGURA 10-7 

Modelando o amortecimento, 
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são, tipos de rolamentos, lubrificantes ou sua ausência etc. É muito difícil prever precisamente 
o nivel de amortecimento (no exemplo, o valor de c) antes da construção e teste do protótipo, o 
qual é a melhor forma de determinar o coeficiente de amortecimento. Se dispositivos similares 
já foram construídos e testados, sua história pode fornecer boas previsões. Para o propósito de 
nossa modelagem dinâmica, admitiremos o amortecimento pseudoviscoso e algum valor para c. 


10.12 SISTEMAS EQUIVALENTES 

Sistemas mais complexos que o mostrado na Figura 10-6 terão múltiplas massas, molas 
e fontes de amortecimento conectadas juntas, como mostrado na Figura 10-1L Esses mode¬ 
los podem ser analisados escrevendo as equações dinâmicas para cada subsistema e, assim, 
simultaneamente resolvendo esse conjunto de equações. Isso permite uma análise de múltiplos 
graus de liberdade, com um GDL para cada subsistema incluso na análise. Koster^ descobriu, 
em seus extensos estudos sobre vibrações em mecanismos de carne, que um modelo de cinco 
GDL que incluiu os efeitos de ambas as deflexões torcionais e fletoras do eixo de carne, a folga 
nos dentes do pinhão, os efeitos de compressão do lubrificante, o amortecimento não linear de 
Coulomb e a variação da velocidade motora - fornece uma previsão muito boa da medida real 
da resposta do seguidor. Porém, também descobriu que um modelo de um único GDL, como 
mostrado na Figura 10-5, forneceu uma razoável simulação do mesmo sistema. Podemos, en¬ 
tão, pegar a aproximação mais simples e compactar todos os subsistemas da Figura 10-11 em 
um único sistema equivalente de um GDL, como mostrado na Figura 10-6. A combinação de 
várias molas, amortecedores e massas deve ser feita cuidadosamente para aproximar, apropria¬ 
damente, as interações dinâmicas entre cada um dos componentes do sistema. 

Há apenas dois tipos de variáveis ativas em qualquer sistema dinâmico. A essas são da¬ 
dos os nomes genéricos variáveis atuantes e variáveis internas. Esses nomes são descritivos 
das suas ações no sistema. Uma variável atuante passa através do sistema . Uma variável 
interna existe dentro do sistema . A potência do sistema é o produto das variáveis atuantes e 
das internas. A Tabela 10-1 lista as variáveis atuantes e internas para vários tipos de sistemas 
dinâmicos. 

Nós geralmente falamos da tensão dentro de um circuito e da corrente fluindo através 
dele. Também podemos falar da velocidade dentro de um “circuito” mecânico ou sistema 
e das forças que fluem através dele. Assim como podemos conectar componentes elétricos 
como resistores, capacitores e indutores, juntos em série ou em paralelo, ou em uma combi¬ 
nação de ambos, para construir um circuito elétrico, também podemos conectar seus análo¬ 
gos mecânicos, amortecedores, molas e massas, juntos em série, paralelos ou ambos, a fim 
de construir um sistema mecânico. A Tabela 10-2 mostra uma analogia entre três tipos de 
sistemas físicos. As relações fundamentais entre as variáveis atuantes e internas em sistemas 
fluidos, mecânicos e elétricos são mostradas na Tabela 10-3. 

Reconhecer as conexões em série ou em paralelo entre os elementos em um circuito 
elétrico é razoavelmente simples, já que suas conexões são bem visíveis. Determinar como 
elementos mecânicos em um sistema estão interconectados é muito mais difícil, já que suas 
interconexões são algumas vezes difíceis de visualizar. O teste para conexões em série ou em 
paralelo é mais bem executado pelo exame das forças e velocidades (ou a integral da veloci¬ 
dade, deslocamento) que existem nos elementos particulares. Se dois elementos têm a mesma 
força passando através deles, eles estão em série. Se dois elementos têm a mesma velocidade 
ou deslocamento, estão em paralelo. 
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TABELA 10-1 


Variáveis atuantes e internas em um sistema dinâmico 


Tipo de sistema Variáveis atuantes Variáveis internas Unidades de potência 


Elétrico 

Mecânico 

Fluido 


Corrente (/) 
Força (F) 
Vazão (Q) 


Tensão (e) 
Velocidade <v) 
Pressão (P) 


ei - watts 
Fv= (pol-lb)/s 
PQ= (pcMb)/s 


TABELA 10-2 Analogias físicas em sistemas dinâmicos 

Tipo de sistema Dissipador de energia Àrmazenador de Armazenador de 

energia_energia 

Elétrico Resistor (R) Capacitar (Q Indutor (L) 

Mecânico Amortecedor (c) Massa (m) Mola (k) 

Fluido Resistor fluida (Rfi Acumulador (C^) Indutor fluida (Lfi 


TABELA 10-3 Relações entre as variáveis nos sistemas dinâmicos 


Tipo de sistema 

Resistência 

Capacitância 

Indutância 

Elétrico 

. 1 

i = — e 

i = C—■ 

i = ~\edi 


R 

dt 

Li 

Mecânico 

F = c v 

li 

2 

1$- 

F=k[vdt 



dt 

J 

Fluida 

Q = —P 

R f 

to 

ii 

*1% 

Q = — \pdt 

V 


Combinando amortecedores 

Amortecedores em série A Figura 10-Sa mostra três amortecedores em série. A 
força que passa através de cada amortecedor é a mesma, e seus deslocamentos e velocidades 
individuais sâo diferentes. 


ou: 

combinando: 


F - -x 2 }~ c 2 {x 2 -* 3 )-c 3 * 3 


F F F 

— — ~X 2 -X 2 \ — ~X 2 

c \ c 2 ^3 

F F F 

Xtottl “(*1 " i 2} + ( i 2 -i 3 ) + i 3 - — + — + — 


c \ c 2 c 3 


então: 


x toía! 




c ef c í c 2 c 3 


V = 






Ci c 2 C 2 


(10.18a) 
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c 3 




c 


2 



F 


O inverso do amortecimento equivalente dos amortecedores em série é a soma dos inver¬ 
sos de seus coeficientes de amortecimento individuais. 

Amortecedores em paralelo A Figura 10-Sb mostra três amortecedores em para¬ 
lelo. A força passando através de cada amortecedor é diferente, e seus desLocamentos e velo¬ 
cidades são os mesmos. 


F = F l + F 2 + F 3 

F = 

F = (ci+c 2 +c 3 )i 
F = c e/ x 

Cçj — üj 4- 4 c ^ (10.1 Sb) 

O amortecimento equivalente dos três é a soma de seus coeficientes de amortecimento 
individuais. 


(d) Série 


Combinando molas 



As molas são os análogos mecânicos dos indutores elétricos. A Figura 10-9a mostra três 
molas em série. A força passando através de cada uma delas é a mesma* e seus deslocamentos 
e velocidades individuais são diferentes. A força F aplicada ao sistema irá criar uma deflexão 
total que é a soma das deflexões individuais. A força elástica é definida pela relação explícita 
na Equação 10.16. 


^ = ^ef x iotaf 


em que: 


x iolal ~ (^1 *^2 ) "I" (-*■ 2 + 


(10.19a) 


(b) Paralelo 


í* 1 * 3= iT 


(10.19b) 


FIGURA 10-8 

Amortecedores em 
série e em paralelo. 


Substituindo, descobrimos que o inverso do k equivalente das molas cm série é a soma 
dos inversos das constantes elásticas de cada mola individualmente. 




V 


V = 1 


k 2 k 
1 


3 


_ 1 1 

— +-1- 

Ai k 2 


(10.19c) 


A Figura 10-9b mostra três molas em paralelo. A força que passa através delas é diferente, 
e seus deslocamentos e velocidades individuais são os mesmos. A força total é a soma das 
forças individuais. 

Fíoíüí = F] + (10.20a) 

Substituindo a Equação 10-19b, descobrimos que o k equivalente das molas cm paralelo 
é a soma das constantes elásticas individuais. 


k e j x = k\X + k 2 x 4 k 2 x 


Kf =k +h+ki 


(10.20b) 
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Combinando massas 


As massas são os análogos mecânicos dos capacitores elétricos. As forças inereiais asso¬ 
ciadas a todas as massas móveis são referidas ao plano tena do sistema porque a aceleração 
em F = ma è absoluta. Assim, todas as massas são conectadas em paralelo e combinadas da 
mesma maneira que os capacitores em paralelo com um terminal conectado a um terra comum. 

m ef = + ff^2 + (10.21) 


Relações de transmissão e de alavanca 

Sempre que um elemento é separado do ponto de aplicação da força ou de outro elemento 
por uma relação de alavanca ou relação de transmissão, seu valor equivalente será modifica¬ 
do por essa relação. A Figura 10- 10a mostra uma mola conectada a uma extremidade (A) e uma 
massa na extremidade oposta ( B ) de uma alavanca. Desejamos modelar esse sistema como um 
sistema de massa concentrada com um GDL. Existem duas possibilidades neste caso. Pode¬ 
mos transferir uma massa equivalente m^-para o ponto A e anexá-la à mola k existente, como 
mostrado na Figura i0-10b, ou transferir uma mola equivalente Ampara o ponto B e anexá-la 
á massa m existente, como mostrado na Figura 10-10c. Em ambos os casos, para o modelo 
concentrado ser equivalente ao sistema original, ele deve ter a mesma energia. 

Primeiro, descubra a massa equivalente que deve ser posicionada no ponto A para eliminar 
a alavanca. Equacionando as energias cinéticas nas massas nos pontos A e B\ 

J m B v B = J m e/ v A (10.22a) 

As velocidades em cada extremidade da alavanca podem ser relacionadas pela relação de ala¬ 
vanca. 


substituindo: 



m B vl 




(10.22b) 


A massa equivalente varia em relação à massa original com o quadrado da relação de 
alavanca. Note que, se no lugar da alavanca fosse um par de engrenagens de raios a e b, o 
resultado seria o mesmo. 





F 

(a) Série 



F 

(b) Paralelo 


FIGURA 10-9 

Molas em série e em 
paralelo. 


Agora, descobriremos a mola equivalente a ser posicionada em B para eliminar a alavan¬ 
ca. Equacionando as energias potenciais nas molas em A e B\ 



(10.23a) 


A deflexão em B é relacionada com a deflexão em A pela relação de alavanca. 
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*A 



A 



B 



™b 


a 


b 


F c {t) 

(a) Sistema físico 



(d) Massa equivalente no ponto A 


(c) Mola equivalente no ponto 6 



(d) Sistema físico 

FIGURA 10-10 


(e) Amortecedor equivalente no ponto B 


Relações de transmissão ou de alavanca empregadas no sistema equivalente. 
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substituindo: 



(10.23b) 


O k equivalente varia em relação ao k original com o quadrado da relação de alavanca. Se 
no lugar da alavanca fosse um par de engrenagens de raios a e b, o resultado seria o mesmo. 
Assim, relações de transmissão ou de alavanca podem ter um amplo efeito nos valores das 
massas concentradas no modelo simplificado. 

Os coeficientes de amortecimento são também afetados pela relação de alavanca. A Fi¬ 
gura 10-10d mostra um amortecedor e uma massa nas extremidades opostas da alavanca. Se 
o amortecedor em A deve ser reposicionado por um outro amortecedor em B, então os dois 
amortecedores devem produzir o mesmo momento em tomo do pivô* assim 

(10.23c) 

Substituindo o produto do coeficiente de amortecimento vezes a velocidade pela força: 

)« = (%■*!()* (10.23d) 

As velocidades nos pontos A tB na Figura lO.lOd podem ser expressas pela cinemática. 



a 


b 


. a 


(10.23e) 


Substituindo na Equação 10.23d, temos uma expressão para o coeficiente de amorteci¬ 
mento equivalente em B resultante de um amortecedor em A. 






(10.23Í) 


Novamente, o quadrado da relação de alavanca determina o amortecimento equivalente. 
O sistema equivalente é mostrado na Figura 10-10e. 


EXEMPLO 10-1 

Criando um modelo de sistema equivalente de um GDL de um sistema dinâmico com 
multi ele mentos. 

Dado: Uma válvula automotiva de camc com seguidor iranslactonal plano, de baste longa, 

com balanclm, válvula e mola de válvula é mostrada na Figura 10“ 11a. 
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Problema: Criar um modelo adequado c aproximado de massas concentradas de um GDL do sis¬ 
tema. Dcíinir sua massa equivalente, constante elástica e amortecimento em termos 
dos parâmetros dos elementos individuais. 


Solução: 


1 Separar o sistema em elementos individuais, como mostrado na Figura 10-11b. Cada peça 
móvel significante é designada por um elemento de massa concentrado que possui uma 
conexão ao elemento terra através de um amortecedor. Há, também, elasticidade e amor¬ 
tecimento dentro de cada elemento individual, mostrados como amortecedores e molas co- 
nectoras. O baíancim é modelado como duas massas concentradas em suas extremidades, 
conectado com um pino rígido de massa desprezível pela manivela e biela do mecanismo 
biela-manivela. (Ver também a Seção 13.4). O colapso mostrado representa um modelo de 
seis GDI, já que há seis coordenadas de deslocamento independentes, x { a x & 


2 Defina as constantes de mola individuais de cada elemento que represente a elasticidade das 
massas concentradas por meio da fórmula de deflexão elástica da cada componente particular. 
Por exemplo, a haste é comprimida, assim sua fórmula de deflexão relevante e seu k são 


_F!_ 
X ~ AE 


e 


P r 


F_ÃE 
x ~ l 


to 


em que A é a área da seção transversal da haste, / seu comprimento e E o módulo de Young 
do material. O k do elemento ressaltado terá a mesma expressão. A expressão para o k de 
uma mola helicoidal de compressão da espera, usada para válvula de mola, pode ser en¬ 
contrada em qualquer manual de projeto de molas ou texto de projeto de máquinas e é 


k 


sp 


d 4 G 

sePn 


W 


em que d è o diâmetro do arame, D é o diâmetro médio da espiral, N o número de espirais 
e G o módulo de elasticidade transversal do material. 


O baíancim também atua como uma mola, já que é uma viga em balanço. Ele pode ser 
modelado como uma viga era duplo balanço com suas deflexões, em cada lado do pivô, 
consideradas separadamente. Esses efeitos de mola são mostrados no modelo como se 
fossem molas de compressão, mas isso é apenas esquemático. Eles representam realmente 
as deflexões de balanço dos balancins. Pela fórmula de deflexão para uma viga em balanço 
com carga concentrada: 


x ~ 



e k 


ra 



(c) 


em que I é o segundo momento de inércia de área da seção transversal da víga, / é o 
comprimento e E ê o módulo de Young do material. As constantes elásticas de qualquer 
outro elemento em um sistema podem ser obtidas de maneira semelhante por meio de suas 
fórmulas de deflexão. 


3 Os amortecedores mostrados, conectados ao elemento terra, representam o amortecimento vis¬ 
coso ou de atrito nas interfaces entre os elementos e o plano terra. Os amortecedores entre as 
massas representam os amortecimentos internos nas peças, os quais são tipicamente pequenos. 
Esses valores terão de ser estimados por experiência ou medidos em montagens de protótipos. 

4 O baíancim fornece uma relação de alavanca que deve ser levada em consideração. A 
estratégia seTá combinar todos os elementos em cada lado da alavanca separadamente em 
dois modelos dinâmicos de massas concentradas, como mostrado na Figura 10-11c, e, 
assim, transferir um deles através do pivô da alavanca para criar um modelo de um GDL , 
como mostrado na Figura 10-11 d. 
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5 O próximo passo é determinar os tipos de conexões, tanto em série como em paralelo, 
entre os elementos. As massas são sempre conectadas em paralelo, já que cada uma delas 
comunica suas forças internas diretamente ao elemento terra e têm deslocamentos inde¬ 
pendentes. Nos lados esquerdo e direito, respectivamente, as massas equivalentes são 

m L ~ m tp + m pr + m ra m R = m rb + m v frO 



Mola dc 
válvula 


Haste 


Tucho 


Carne 


Seguidor 


A Seguidor B 



vg 


c c f 


Eixo de carne e rolamentos 

(ò) Modelo de seis GDL 



(c) Modelo de um GDL com alavanca 


(d) Modelo concentrado de um GDL 


FIGURA 10-11 

Modelo dinâmico de massa concentrada para um sistema de comando de válvula no cabeçote do motor, tipo come 
seguidor, 
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* Essa análise supõe que os 
valores dos amortecimentos 
internos (c*s) dos elementos 
são muito pequenos 
c variam aproximada 
c proporcioiialmcntc 
com a rigidez (Jfc’s} dos 
respectivos elementos aos 
quais eles se aplicam. Pdo 
fato de o amortecimento 
ser tipicamente pequeno 
nesses sistemas, seus efeitos 
na taxa de elasticidade 
equivalente sao pequenos, 
porém o contrário não é 
verdadeiro, já que a elevada 
rigidez afetara os níveis 
de amortecimento. Um 
elemento muito rígido irá 
deformar monos diante 
de uma dada caiga do 
que um menos rígido. 

Se o amortecimento c 
proporciona] â velocidade 
do elemento, então uma 
pequena deflexão terá 
uma pequena velocidade. 
Mesmo que o coeficiente de 
amortecimento do elemento 
seja alto, leremos um 
pequeno efeito no sistema, 
devido á relativamente 
alta rigidez do material. 

Um modo mais preciso de 
estimar o amortecimento 
deve levarem consideração 
a interação entre ícs c e’ s. 

Para n molas k ^ k 2 . 

k n em série, posicionadas 
em paralelo com n 
amortecedores c } , c 2 ,c n 
em série, o amortecimento 
equivalente pode ser 
mostrado como: 

v-vÉâ- 

i=1 i 

Por uma questão prática, 
no entanto, é geralmente 
difícil determinar os valores 
dos amortecimentos dos 
elementos individuais que 
sao necessários para fazer o 
cálculo, como o mostrado 
acima e na equação (A). 


Note que m v inclui cerca de um terço da massa da mola para compensar a porção da mola 
que se move. As duas molas mostradas, que representam a flexão do eixo de came, divi¬ 
dem a força entre elas* então elas estão em paralelo e, assim, adicionam-se diretamente. 

^ cs " ^ejj ( e ) 

Note que, por coerência, a deflexão torsional do eixo de carne deveria também ser inclusa, 
mas é omitida nesse exemplo para reduzir a complexidade. A combinação da mola do 
eixo de came com todas as outras molas mostradas no lado esquerdo está em série, pois 
cada uma possui deflexões independentes e a mesma força passa através de todas das. 
No lado direito, a mola do balancim está em série com aquela do lado esquerdo, porém 
a mola física da válvula está em paralelo com a mola equivalente dos elementos do trem 
seguidor, já que ele tem um curso separado das massas equivalentes na válvula em relação 
ao elemento terra. (Os elementos dos trens seguidores comunicam-se novamente com o 
elemento terra através de carnes pi votados.) Então, as taxas de elasticidade equivalentes 
dos elementos dos trens seguidores para cada lado do balancim são: 



(/) 


Os amortecedores estão combinados em série e em paralelo. Os amortecedores e 
que suportam o eixo de came, representam o atrito nos dois rolamentos do eixo de came e 
estão em paralelo. 

C £S ™ C CS I + C cs 7 Cs) 


Os representantes do amortecimento interno estão em série uns com os outros e com o 
amortecimento combinado do eixo.* 

c entrada £ ~~j | j "j - c entradng = c rh C^) 

-h-+-+- 

c tp c pr ^ra C cs 

em que Centrada^ é todo o amortecimento interno na parte esquerda e centrada R ê todo o 
amortecimento interno na parte direita do pivô do balancim. O amortecimento interno com¬ 
binado centrada L vai até o elemento terra através de c^ e o amortecimento interno combi¬ 
nado Centrada R vai ao elemento terra através da mola da válvula Cj. Essas duas combinações 
estão, assim, em paralelo com todos os outros amortecedores que vão ao elemento terra. Os 
amortecimentos combinados para cada lado do sistema são então 

= * tg * rg ^ entrada^ ( R = * vg í entruda^ ^ 1 


6 O sistema pode ser agora reduzido a um modelo de um GDL com massas e molas concentra¬ 
das em ambos os lados do balancim, como mostrado na Figura 10-1 lc. Traremos os elemen¬ 
tos para o ponto B através do ponto Â. Note que revertemos a convenção de sinais através do 
pivô para que o movimento positivo de um lado resulte também em um movimento positivo 
no outro lado. O amortecedor, a massa e as constantes elásticas são afetadas pelo quadrado 
da relação de alavanca, como mostrado nas equações 10.22 e 10.23. 


m ef 


= m L 
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Isso é mostrado na Figura 10-1 ld no final* um modelo concentrado de um GDL do sis¬ 
tema. Ele mostra toda a elasticidade dos elementos dos trens seguidores concentrada em 
uma mola equivalente k e j-c o amortecimento como c e j. O deslocamento inicial do came 
s(t) age contra a base de massa desprezível, porém rígida. A mola da válvula e o amor¬ 
tecimento da válvula fornecem uma força que mantém ajunta entre o came e o seguidor 
fechada. Se o came e o seguidor se separarem, o sistema muda dinamicamente em relação 
àquele mostrado. 


Note que esse modelo de um GDL fornece apenas uma aproximação do comportamento 
desse sistema complexo. Mesmo que seja uma simplificação, ainda é útil como uma primeira 
aproximação e serve dentro deste contexto como um exemplo do método geral envolvido em 
modelagem de sistemas dinâmicos. Um modelo mais complexo com múltiplos graus de liber¬ 
dade fornecerá uma melhor aproximação do comportamento do sistema dinâmico. 

10.13 MÉTODOS DE SOLUÇÃO 

A análise da força dinâmica pode ser feita por qualquer dos vários métodos existentes. 
Dois deles serão discutidos aqui, o método da superposição e o método da solução de equa¬ 
ções lineares simultâneas. Ambos os métodos requerem que o sistema seja linear. 

Esses problemas dinâmicos das forças normalmente possuem um alto número de incóg¬ 
nitas e, assim, múltiplas equações a serem resolvidas. O método da superposição dedica-se a 
solucionar o problema resolvendo por partes da solução e, então, somando (sobrepondo) os 
resultados parciais para obter a solução completa. Por exemplo, se tivermos duas cargas apli¬ 
cadas ao sistema, resolvemos independentemente para os efeitos de cada uma, e, em seguida, 
somam os resultados. Na verdade, resolvemos um sistema de N variáveis fazendo cálculos 
sequenciais em partes do problema. Pode ser pensado como uma aproximação “processada 
em série”. 

Outro método anota todas as equações relevantes para todo o sistema como um conjunto 
de equações lineares simultâneas. Essas equações podem ser resolvidas simultaneamente para 
obter o resultado. Isso pode ser identificado como análogo a uma aproximação “processa¬ 
da em paralelo”. Uma aproximação conveniente para a solução dos conjuntos de equações 
simultâneas é colocá-las em uma forma matricial-padrão e usar um solucionador numérico 
de matrizes para obter as respostas. Os solucionadores de matrizes estão desenvolvidos na 
maioria das calculadoras científicas e de engenharia portáteis. Alguns pacotes de planilhas e 
solucionadores de equações irão também executar a solução matricial. Uma breve introdução 
â solução matricial de equações lineares simultâneas foi apresentada na Seção 5.6. O Apêndice 
A descreve como obter o programa de computador MATRiX, um programa que permite um 
cálculo rápido da solução com até 16 equações simultâneas. Por favor, retome âs seções do 
Capítulo 5 para rever esses procedimentos de cálculo. A Referência [4] fornece uma introdu¬ 
ção à álgebra matricial. 

Usaremos ambas as soluções de equações de superposição e equações simultâneas para 
resolver várias análises das forças dinâmicas nos capítulos restantes. Ambas têm seu lugar, e 
uma pode servir como verificação do resultado obtido pela outra. Então, ê útil estar familiari¬ 
zado com mais de uma aproximação. Historicamente, o método da supetposição foi o único 
método prático para sistemas envolvendo um amplo número de equações até que o computa¬ 
dor se tomou disponível para resolver um amplo conjunto de equações simultâneas. Hoje, o 
método de solução de equações simultâneas é mais popular. 
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10.14 O PRINCÍPIO DE D'ALEMBERT 


A segunda lei de Newton (equações 10.1 e 10.4) é tudo o que é necessário para resolver 
qualquer sistema dinâmico de forças pelo método newtoniano. Jean le Rond dAlembert (1717- 
-1783), um matemáticõ francês, rearranjou a equação de Newton criando uma situação “quase 
estática” de uma situação dinâmica. A versão de d^Alembert das equações 10.1 e 10.4 são 


1 

2 


F - ma - 0 


T - Ia o 0 


(10.24) 


Tudo que d’Alembert fez foi mover os termos do lado direito para o lado esquerdo, mu¬ 
dando o sinal algébrico no processo, como requerido. Elas são, obviamente, as mesmas equa¬ 
ções como 10.1 e 10.4, algebricamente rearranjadas. A motivação para essa manipulação al¬ 
gébrica era fazer um sistema parecer um problema estático no qual, para equilíbrio, todas as 
forças e torques devem somar zero. Assim, isso é algumas vezes chamado de problema quase 
estático, quando expresso dessa fomia. A premissa é que, posicionando uma "força inercial” 
igual a -ma e um “torque inercial” igual a -Ia em nossos diagramas de corpo livre, o sistema 
estará, desse modo, em um estado de “equilíbrio dinâmico” e pode ser solucionado pelo mé¬ 
todo familiar da estática. Essas forças e torques inereiais são iguais em magnitude, opostos no 
sentido e atuantes na mesma reta de atuação de ma e Ia . Essa foi uma aproximação popular e 
útil que fez a solução de problemas de análise da força dinâmica de alguma forma mais fácil 
quando as soluções gráficas de vetores eram os métodos escolhidos. 

Com a disponibilidade de calculadoras e computadores que podem resolver equações si¬ 
multâneas para esses problemas, há agora uma pequena motivação para trabalhar por meio da 
tediosa e complicada análise gráfica de forças. É por esse motivo que o método da análise grá¬ 
fica de força não é apresentado neste texto. No entanto, o conceito de d 1 Alembert das “forças 
e torques iniciais” ainda tem valor histórico e, em muitas instâncias, pode se mostrar útil no 
entendimento do que está ocorrendo no sistema dinâmico. Além disso, o conceito de forças de 
inércia entrou no dicionário popular e é comumente usado em um contexto estabelecido quan¬ 
do se discute movimento. Assim, aqui apresentamos um simples exemplo de sua utilidade, e 
utilizando-o novamente em nossas discussões futuras de análise da força dinâmica neste texto, 
em que irá nos ajudar a entender alguns tópicos, como balanceamento e superposição. 

O termo popular força centrífuga, usado por leigos em toda a parte para explicar por que a 
massa amarrada em uma corda mantém a corda esticada quando está se movimentando em uma 
trajetória circular, é, de fato, a força inercial de d'Alembert. A Figura 10-12a mostra tal massa 
sendo rotacionada na extremidade de uma corda flexível, porém inextensível, com uma veloci¬ 
dade angular constante tü e raio constante r. A Figura 10-12b mostra um diagrama de corpo livre 
“puro” de ambos os membros neste sistema, o elo terra (1) e o elo rotativo (2). A única força real 
atuando no elo 2 é a força do elo 1 em 2, Fl2- Já que a aceleração angular è zero neste exemplo, a 
única aceleração atuando no elo é a componente m 2 , a qual é uma aceleração centrípeta, isto é, 
apontada para o centro . A força no pino pela equação de Newton 10.1 é, então, 

F |2 q mrtü 1 (10.25a) 

Note que essa força é direcionada para o centro, então é uma força centrípeta , e não 
ccntrijuga (direcionada para fora do centro). A força F 2i que o elo 2 exerce no elo 1 pode ser 
calculada pela terceira lei de Newton e é obviamente igual e oposta aF l2- 

F i\ ■ ~ F i2 


(10.25b) 



FUNDAMENTOS DE DINÂMICA 


559 


Assim, é a força de reação no elo 1 que é centrífuga, não a força no elo 2. Claro que é 
essa a torça de reação que sua mão (elo 1) sente, e isso dá asas ao conceito popular de algo 
puxando centrífugamente o peso rotativo. Agora, vamos dar uma olhada através dos olhos de 
d’Alembert. A Figura 10.12c mostra um outro conjunto de diagramas de corpo livre feitos de 
acordo com o princípio de d’Alembert Aqui mostramos uma força de inércia negativa ma 
aplicada à massa no elo 2. A força no pino proveniente da equação de d*Alembert é 

^2 ” iwrco * 0 

F 12 - mrw 2 (10.25c) 

Sem surpresas, o resultado é o mesmo do da Equação 10.25a, como deveria ser. A única 
diferença é que o diagrama de corpo livre mostra uma força de inércia aplicada à massa em 
rotação no elo 2. Essa é a força centrífuga da fama popular que fica com o crédito (ou culpa) 
de manter a corda esticada. 

Claramente, qualquer problema pode ser resolvido para a resposta correta, não importan¬ 
do como rearranjemos algebricamente a equação correta. Então, se ajuda o nosso entendimen¬ 
to pensar em termos da força de inércia sendo aplicada ao sistema dinâmico, faremos isso. Ao 
lidar com tópicos de balanceamento, essa abordagem, de fato, ajuda a visualizar o efeito das 
massas de balanceamento no sistema. 

10,15 MÉTODOS DA ENERGIA - TRABALHOS VIRTUAIS 

O método newtoniano de análise da força dinâmica da Seção 10.1 tem a vantagem de 
fornecer informações completas de todas as forças internas nas juntas pinadas, assim como as 
forças e torques externos no sistema. Uma consequência desse fato é a relativa complexidade 
de suas aplicações, que requerem soluções simultâneas de um amplo sistema de equações. 
Outros métodos estão disponíveis para a solução desses problemas, que são fáceis de ser im¬ 
plementados; contudo, fornecem menos informação. Os métodos de solução por energia são 
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FIGURA 10-12 


Forças centrípetas e centrífugas. 
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desse tipo. Somente as forças e torques externos, realizando trabalho, são encontrados por esse 
método. As forças internas de juntas não são computadas. Um valor principal da aproximação 
de energia é usado como uma rápida conferência da exatidão da solução newtoniana para tor- 
que de entrada. Geralmente somos forçados a usar a mais completa solução newtoniana para 
obter informações das forças nas juntas pinadas para que os pinos e elos possam ser analisados 
quanto a sua resistência aos esforços internos solicitantes. 

O princípio da conservação da energia afirma que a energia não pode ser criada nem 
destruída, apenas convertida de uma forma para outra. Muitas máquinas são projetadas es- 
pecificamente para converter energia de uma forma para outra em um processo controlado. 
Dependendo da eficiência da máquina, uma parte da energia de entrada será convertida em 
calor, o qual não pode ser completamente recuperado. Contudo, uma ampla quantidade de 
energia será tipicamente armazenada, de modo temporário, no interior da máquina em ambas 
as formas, potencial e cinética. Não é incomum para a magnitude dessas energias internas 
armazenadas, em uma base instantânea, exceder a magnitude de qualquer trabalho externo útil 
sendo executado pela máquina. 

Trabalho é definido como o produto escalar da força pelo deslocamento. Ele pode ser 
positivo, negativo ou zero e é uma grandeza escalar. 

W-FR (10.26a) 

Já que as forças nas juntas pinadas entre os elos não possuem um deslocamento relativo 
associado a elas, elas não exercem trabalho no sistema e, assim, não aparecerão nas equações de 
trabalho. O trabalho exercido pelo sistema mais perdas é igual à energia fornecida ao sistema. 

E- W + Perdas < 10.26b) 

Mecanismos de junta pinadas com mancais de baixo atrito em seus pivôs podem ter alta 
eficiência, acima de 95%. Então é razoável, para uma primeira aproximação no projeto do 
mecanismo, assumir que as perdas são iguais a zero. Potência é a taxa de variação da energia 
com o tempo. 


P = — (10.26c) 

dt 

Uma vez que estamos admitindo os membros do corpo da máquina como rígidos, apenas 
uma mudança de posição dos CGs dos membros irá alterar a energia potencial armazenada no 
sistema. As forças gravitacionais dos membros das máquinas de moderada a alta velocidade 
tendem a ser minimizadas pelas forças dinâmicas das massas aceleradas. Por essa razão iremos 
ignorar as energias potenciais gravitacionais e os pesos e considerar apenas a energia cinética 
no sistema para essa análise. As derivadas em relação ao tempo da energia cinética armazenada 
no interior do sistema para movimento linear e angular, respectivamente, sâo: 

- -=maw (10.27 a) 

dt 

e 




- Ia 


dt 


(10.27b) 
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Elas são, é claro, expressões para a potência do sistema, que é equivalente a 

P-Fv (10.27c) 


e 


P « T-ü) 


(10.27d) 


A taxa de variação de energia do sistema em qualquer instante deve oscilar entre a que é 
fornecida extemamente e a que é armazenada no interior do sistema (desconsiderando as per¬ 
das). Às equações 10.27a e b representam a mudança na energia armazenada no sistema, e as 
equações 10.27c e d representam a mudança na energia que passa para dentro ou fora do siste¬ 
ma. Na ausência de perdas, essas duas devem ser iguais a fim de conservar a energia. Podemos 
expressar essa relação como um somatório de todos os deltas de energias (ou potências) para 
cada elemento móvel (ou elo) no sistema. 


fi ti M fâ 

2 F* 2 T* • w* - ^ £ 4«í 1 


k-2 


k-2 


k-2 


k-2 


( 10 . 28 a) 


O k subscrito representa cada um dos n elos ou elementos móveis no sistema, começando 
pelo elo 2, pois o elo 1 é o elo terra estacionário. Note que todas as velocidades e acelerações, 
angulares e lineares, nessa equação, deveriam ter sido calculadas para todas as posições de 
interesse do mecanismo por uma prévia análise cinemática. Do mesmo modo, as massas e 
momentos de inércia de massa de todos os elos móveis devem ser conhecidos. 

Se usarmos o princípio de d 1 Aleníbert para reairanjar essa equação, podemos mais facil¬ 
mente ‘‘nomear" os termos para fins de discussão. 


ty k + T 1 * - 


& 


~2 


n n 

-v k -^I k a k -u> k =0 


( 10 . 28 b) 


Os dois primeiros termos da Equação 10.28b representam, respectivameníe, a mudança 
de energia devido a todas as forças externas e todos os torqucs externos aplicados ao siste¬ 
ma. Isso incluirá qualquer força ou torque de outro mecanismo que atue em qualquer desses 
elos e também inclui o torque motor. Os últimos dois termos, respectivamente, representam a 
mudança de energia devida a todas as forças inércia is e todos os torques inerciais presentes 
no sistema. Esses dois últimos termos definem a mudança na energia cinética armazenada no 
sistema em cada intervalo de tempo. A única incógnita nesta equação, quando propriamente 
formulada, é o torque motor (ou força motora) a ser fornecido pelo motor do mecanismo ou 
atuador. Esse torque motor (ou força) é, então, a única variável que pode ser resolvida com 
essa aproximação. As forças internas nas juntas não estão presentes nessa equação, uma vez 
que não exercem trabalho no sistema. 

A Equação 10.28b é algumas vezes chamada de equação dos trabalhos virtuais, que 
é, de certo modo, um termo impróprio, já que é, na verdade, uma equação de potência, 
como pode ser visto pelas unidades. Quando essa análise aproximada é aplicada ao proble¬ 
ma estático, não há movimento. O termo trabalho virtual vem do conceito de cada força 
causar um deslocamento infinitesimal, ou virtual, do elemento do sistema estático, o qual é 
realizado em um delta de tempo infinitesimal. O produto escalar da força pelo deslocamen¬ 
to virtual é o trabalho virtual. No limite, isso se toma a potência instantânea do sistema. 
Apresentaremos um exemplo do uso desse método dos trabalhos virtuais no próximo capí¬ 
tulo, com exemplos de solução newtoniana aplicada a mecanismos em movimento. 
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10.17 PROBLEMAS 


10-1 À marreta mostrada na Figura 10-2 tem as seguintes especificações: a cabeça de aço tem 
diâmetro dc 25,4 mm c comprimento dc 76,2 mm; a haste dc madeira possui diâmetro dc 
32 mm c comprimento dc 254 mm, c o diâmetro c rebaixado para 16 mm no encaixe com 
a cabeça. Encontre a localização do seu CG composto, e seu momento dc inércia e raio 
de giração em lomo do eixo ZZ. Assuma que a madeira lenha densidade igual a 0,9 vez a 
densidade da água. 

10-2 Repita o Problema 10-1 usando uma marreta com cabeça dc madeira dc 50,8 mm dc 
diâmetro. Assuma a densidade da madeira igual a 0,9 vez a densidade da água, 

** 10-3 Calcule a localização do CG composto, o momento dc inércia de massa e o raio de giração 
cm relação aos eixos especificados para quaisquer dos seguintes itens relacionados 
eomumente disponíveis. (Note que esses não são problemas curtos.) 

a. Uma caneta de boa qualidade, em lomo do ponto pivô no qual você segura para 
escrever. (Como o posicionamento da tampa na parte superior da canela afeta os 
parâmetros pedidos quando você escreve?) 

b. Duas facas dc mesa, uma dc metal c outra dc plástico, cm tomo do eixo pivô quando 
segurado para cortar. Compare os resultados calculados c comente como cies nos 
informam quanto à utilidade dinâmica das duas facas (ignore considerações de corte). 

c. Um martelo-bola (disponível em qualquer loja de ferramentas universitárias), em lomo 
do eentro de rotação (depois calcule a localização para o centro de percussão próprio). 

d. Um taco dc beisebol (veja o instrutor) através do centro dc rotação (depois calcule a 
localização do centro de percussão próprio). 

e. Uma caneca cilíndrica dc cafc, cm relação ao furo da haste dc seguran 

10-4 Organize estas equações na forma matricial. Use o programa Matrjx (ver Apêndice A), 
Mathcad ou uma calculadora com capacidade dc executar matemática matricial para 
resolvê-las. 



a. 

- 5x 

~2y 

+ 12z 
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X 
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-2z 
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* Respostas no Apêndice F. 
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** Esses problemas 
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-2x 

+ 9y 

“ 14z 

+ 6 w 

= 22 
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** 10-5 A Figura P10-1 mostra uma braçadeira feita de aço. 

a. Ache a localização do seu centroidc referente ao pomo B, 

b. Ache o momento de inércia de massa em relação ao eixo X através do ponto B 

c. Ache o momento de inércia de massa I vy em relação ao eixo Y através do ponto B. 

*** 10-ó Duas molas estão conectadas cm série. Uma possui A igual a 34 N/m e a outra k = 3,4 N/m. 

Calcule a constante elástica equivalente. Qual mola domina? Repita para as duas molas em 
paralelo. Qual mola domina? 

** 10-7 Repita o Problema 10-6 com Aj - 125 N/m e k 2 = 25 N/m. 

**10-8 Repita o Problema 10-6 com Aj = 125 N/m e k 2 - 115 N/m. 

* •* 10-9 Dois amortecedores estão conectados cm série. Um possui coeficiente dc amortecimento 

Cj = 12,5 N-s/m e o outro, c 2 = 1,2 N-s/m. Calcule o coeficiente de amortecimento 
equivalente. Qual amortecedor domina? Repila para os dois amortecedores em paralelo. 
Qual amortecedor domina? 

**10-10 Repita o Problema 10-9 com c-j = 12,5 N-s/m c c 2 = 2,5 N-s/m. 

** 10-11 Repita o Problema 10-9 com q s 12,5 N-s/m e c 2 = 10 N-s/m. 

“*10-12 Uma massa dc m = 2,5 kg e uma mola de A = 42 N/m estão ligadas a uma extremidade dc 
uma alavanca em um raio de 4 m. Calcule a massa e a constante elástica equivalentes em 
um raio de 12 m na mesma alavanea. 

* “* 10-13 Uma massa de m = 1,5 kg e uma mola de A = 24 N/m estão ligadas a uma extremidade dc 

uma alavanca em um raio de 3 m. Calcule a massa e a constante elástica equivalentes em 
um raio de 10 m na mesma alavanca. 

* M 10-14 Uma massa dc m = 4,5 kg c uma mola de A = 15 N/m estão ligadas a uma extremidade de 
uma alavanca cm um raio de 12 m. Calcule a massa c a constante elástica equivalentes cm 
um raio de 3 m na mesma alavanea. 

**10-15 Recorra à Figura 10-11 c ao Exemplo 10-1. As dimensões para o trem de válvula são: 

o tucho c um cilindro sólido dc 19 mm dc diâmetro e 32 mm dc comprimento. A haste 
é um tubo oco com diâmetro externo igual a 10 mm, diâmetro interno igual a 6 mm e 
comprimento de 300 mm. O balancim apresenta uma seção transversal média de 25 mm 
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Todas as dimensões estão cm mm 


D10 tip. 2 pos, 



Problema 10-5 


FIGURA PI 0-1 


** Esses problemas podem 
ser resolvidos usando 
softwares matemáticos, 
como Mathcadf Matlab ou 
TKSolver. 
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FIGURA PI 0-2 

Problemas 10-16, 10-17,10-21, 10-26 e 10-29. 


s = a cos coí 

k 



FIGURA P10-3 

Problemas 10-18 a 
10-19. 


* Respostas no Apêndice F. 

** Esses problemas podem 
ser resolvidos usando 
ferramentas matemáticas» 
como Müthúãd, Matlab ou 
TKSolver. 


de largura e 38 mm de altura. Os comprimentos são a = 50 mm, b = 75 mm. O eixo de 
came lem 25 mm de diâmetro por 75 mm de diâmetro entre os suportes do rolamento, com 
camc no centro. Mola da válvula com k = 35 N/mm. Todas as peças são dc aço. Calcule a 
constante dc mola c massa equivalentes dc um sistema equivalente de um GDL posicionado 
no lado do camc do balancim. 

** 10-16 A Figura PI 0-2 mostra um sistema carne seguidor, As dimensões de comprimento do 

sólido, seção transversal retangular dc 50 x 64 mm são dadas. O fim de curso do seguidor 
dc rolctc dc aço dc 50 mm dc diâmetro c 38 mm dc espessura ó 75 mm. Ache a massa do 
braço, a localização do centro dc gravidade e o momento de inércia de massa em tomo 
de seus CGj e o pivô braço, Crie um modelo linear de massa concentrada de um GDL do 
sistema dinâmico relacionado ao carne seguidor. Despreze amortecimentos. 

** 10-17 O camc da Figura P10-2 é um excêntrico puro com excentricidade = 12,7 mm c gira com 
500 rpm. À mola tem uma constante de 21,54 N/mm e uma pré-carga de 770 N. Use o 
método dos trabalhos virtuais para achar o Iorque requerido para rotacionar o came de uma 
revolução. Use os dados da solução do Problema 10-16. 

**10-18 O came da Figura P10-3 c um excêntrico puro com excentricidade = 20 mm c gira com 200 
rpm. A massa do seguidor ê 1 kg. A mola tem uma constante de 10 N/m e um pré-carga de 
0,2 N. Use o método dos trabalhos virtuais para achar o lorque requerido para rotacionar o 
came de uma revolução. 

**10-19 Repita o Problema 10-18 usando um camc com dupla amplitude harmônica de subida em 
18(F e dupla amplitude harmônica de descida em 180° de 20 mm, simétrico, Ver Capítulo S 
para Fórmulas de came. 

* * ** 10-20 Um automóvel dc 13,3 kN tem uma relação dc transmissão linal dc 1:3 c relações dc 

transmissão da caixa de câmbio de 1:4, 1:3,1:2, e 1:1 através das primeiras quatro marchas, 
respeetivamente. Qual é a massa equivalente do veículo sentida no volante do motor em 
cada marcha? 

* ** 10-21 Determine a constante elástica c a carga equivalentes da mola na Figura P10-2, refletida 

para o came seguidor. Ver Problema 10-17 para dados adicionais. 

** 10-22 Qual c a inércia equivalente dc uma carga aplicada ao tambor da Figura P9-5a quando 
refletida para a engrenagem A? 

** 10-23 Qual é a inércia equivalente de uma carga W aplicada ao tambor da Figura P9-7b quando 
refletida para o braço? 
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ANÁLISE DINÂMICA 

Não force! 

Use um martelo maior. 

Anônimo 

11.0 INTRODUÇÃO 

Quando análises e sínteses cinemáticas são utilizadas para definir uma geometria e um 
conjunto de movimentos para uma tarefa de dimensionamento particular, é lógico e conve¬ 
niente que então se use a cinetostátka ou a dinâmica inversa como solução para determi¬ 
nar as forças e torques no sistema. Neste capítulo, utilizaremos essa abordagem e nos con¬ 
centraremos em soluções para as forças e torques resultantes de, ou requeridos para acionar* 
nossos sistemas cinemáticos, de tal modo a estabelecer a aceleração projetada. 

11.1 MÉTODO DE SOLUÇÃO NEWTONIANA 

A análise dinâmica pode ser feita por diversos métodos. Aquela que fornece mais informa¬ 
ções sobre as forças internas do mecanismo requer somente o uso das leis de Newtun, como 
definido nas equações 10.1 e 10.4. Elas podem ser escritas como um somatório de todas as 
forças e torques do sistema. 


Sé 
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^F-ma ^T-I G a (11.1a) 

Também é apropriado separar a soma das componentes das forças nas direções X e Y, con¬ 
forme o sistema de coordenadas escolhido por conveniência. Os forques em nosso sistema de 
duas dimensões são todos na direção Z. Isso nos leva a transformar as duas equações vetoriais 
em três equações escalares. 

^ Fx " ma * ^ F y - mciy ^ T = IqCL (11. lb) 

Essas três equações devem ser escritas para cada um dos corpos em movimento, o que 
levará a um sistema de equações lineares simultâneas para qualquer sistema. Esse sistema de 
equações simultâneas pode, convenientemente, ser resolvido por um método matricial, como 
mostrado no Capítulo 5. Essas equações não levam em conta a força gravitacíonal (peso) em 
□m elo. Se as acelerações cinemáticas são grandes, quando comparadas à da gravidade, o que 
frequentemente ê o caso, as forças peso podem ser ignoradas em análises dinâmicas. Se as 
partes da máquina são muito grandes ou se movem vagarosamente com pequenas acelerações 
cinemáticas, ou ambos, pode ser necessária a inclusão do peso dos componentes nas análises. 
O peso pode ser tratado como uma força externa agindo sobre o CG do membro com um 
ângulo constante. 

11.2 ÚNICO ELO EM ROTAÇÃO PURA 

Como um simples exemplo de procedimento de solução, considere um único elo em ro¬ 
tação pura mostrado na Figura 11-1 a. Em qualquer desses problemas de análise de dinâmica 
inversa, primeiro a cinemática do problema deve ser totalmente definida. Em outras palavras, 
as acelerações angulares de todos os membros em rotação e as acelerações lineares dos CGs de 
todos os membros em movimento devem ser encontradas para todas as posições de interesse. 
A massa de cada membro e o momento de inércia de massa I G em relação ao respectivo CG 
de cada membro também devem ser conhecidos. Em adição, pode haver forças externas ou 
torques aplicados em qualquer membro do sistema. Esses são mostrados na Figura 11-1. 

Embora essas análises possam ser tratadas de várias maneiras, é útil, por questão de con¬ 
sistência, adotar um arranjo particular de sistemas de coordenadas e sempre utilizá-lo. Essa 
abordagem que apresentamos aqui, se cuidadosamente seguida, tenderá a minimizar os riscos 
de erro. O leitor pode desejar desenvolver sua própria abordagem, uma vez que os princípios 
sejam compreendidos. As bases matemáticas são constantes, e um sistema de coordenadas 
deve ser escolhido por conveniência. Os vetores que estão atuando no sistema dinâmico em 
qualquer situação de carga são os mesmos em um instante particular, independentemente de 
como vamos resolvê-los usando suas componentes. O resultado da solução será o mesmo. 

Primeiramente, vamos configurar um sistema de coordenadas local não rotacionável em 
cada membro em movimento, localizado em seu CG. (Nesse simples exemplo, temos apenas 
um membro em movimento.) Todas as forças externamente aplicadas, seja devido à conexão 
com outro membro ou com outro sistema, devem ter seus pontos de aplicação localizados nes¬ 
se sistema de coordenadas local. A Figura 11 - lb mostra o diagrama de corpo livre do elo 2 em 
movimento. Ajunta pinada em ü 2 no elo 2 tem a força F 12 devido ao elo 1 correspondente, e 
as componentes xcy são F ilx e F 12y ■ Essas subscrições são lidas como “força do elo 1 em 2” 
na direção x ou y. Esse esquema de notação subscrita será usado constantemente para indicar 
qual par de forças de “ação-reação 11 de cada junta está sendo resolvido. 
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Nota: X,Y &o sistema de coordenadas global (SCG) 


X 


(o) Diagrama cinemático 


(b) Diagrama de (corpo livre) forças 


FIGURA 11-1 

Análises dinâmicas de um único elo em ralação pura, 

Existe também uma força aplicada extemamente, mostrada no ponto P, com compo¬ 
nentes f Px eF Py Os pontos de aplicação dessas forças são definidos pelos vetores de posi¬ 
ção R ]2 e Rp, respectivamente. Esses vetores deposição são definidos em relação ao sistema 
de coordenadas local no CG do membro. É necessário resolvê-los em função das componen¬ 
tes jt e y. Também deverá haver uma fonte de torque disponível no elo para acioná-lo com 
as acelerações definidas cinematic amente. Essa é uma das incógnitas que serão resolvidas. 
A fonte de torque é o torque vindo do elo terra para o elo guia 2 e também descrito como 
T 12 - Outras duas incógnitas nesse exemplo são as componentes das forças na junta pinada 

Como temos três incógnitas e três equações, o sistema pode ser resolvido. Equações 11.1 
podem agora ser escritas para o movimento do elo 2. Quaisquer forças ou torques aplicados 
cujas direções sejam conhecidas devem possuir seus próprios sinais em suas componentes. Va¬ 
mos supor que todos os torques e forças desconhecidos são positivos. Seus verdadeiros sinais 
serão “revelados no equacionamento”. 



( 11 . 2 ) 


A equação da força pode ser dividida em duas componentes. A equação do torque contém 
dois termos com produtos vetoriais, os quais representam os torques resultantes das forças 
aplicadas a uma distância do CG. Quando os produtos vetoriais são expandidos, o sistema de 
equações fica dessa forma: 
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F P t + F \z x = m 2"C, 

F P y +F \ly - m l a C y ( n - 3 ) 

T n -fi i 2 J í Í 2 J[ ) + ( í /' í ' í > J - R p y F p x )■ V 

Este sistema pode ser colocado em forma matricial com os coeficientes das incógnitas 
formando a matiíz Á f as incógnitas o vetor B, e os termos constantes o vetor C, que podem 
então ser resolvidos para B. 

[A] x [B] - [C] 









1 

0 

0 




m 2 a G x ~ F P X 

0 

1 

0 

x 



m 2 a Gy - F P, 

~ R l2 y 

R \2 x 

1 


F n . 


ÍC a ~ F P y - R r y F r x ) 


Note que a matriz A contém todas as informações geométricas, e a matriz C contém todas 
as informações dinâmicas sobre o sistema. A matriz B contém todas as incógnitas de forças 
e torques. Apresentaremos um exemplo numérico para reforçar seu entendimento desse mé¬ 
todo. 

EXEMPLO 11-1 

Análise dinâmica de um único elo em pura rotação. (Ver Figura 11-1) 

Dados: O do de comprimento 250 mm mostrado tem massa de 2 kg. Seu CG estâ sobre a 

linha de centro no ponto 125 mm. Seu momento de inércia de massa em relaçao ao 
CG c 0,011 kg-m z . Seus dados cinemáticos são 

0 2 graus co 2 rad/s a 2 rad/s 3 a G m/s 2 

30 20 15 50 @208° (a) 

Uma força externa dc 200 N a 0 o c aplicada no ponto P. 

Encontro: A força F [2 na junta pinada 0 2 e o torque de acionamento Tj 2 necessário para man¬ 
ter o movimento com a aceleração dada para essa posição instantânea do do. 


Sotuçao: 

1 Monte um sistema de coordenadas local sobre o CG do elo e desenhe todos os veto¬ 
res aplicáveis no sistema, como mostrado na Figura 11-1. Desenhe um diagrama de 
corpo livre, como mostrado. Note que, para o cálculo dinâmico, todas as unidades 
devem ser em SI. Dimensões declaradas em mm ou cm devem ser transformadas para 
m, por exemplo. 

2 Calcule as componentes xcy dos vetores de posição Rj 2 e neste sistema de coordenadas. 

R l2 = 0,125 tn@Z210°; R Ux ~ -^0.1083 m, R n> = -0,0625 m 

R,, = 0,125 m@Z3Q°; Rp x = +0,1083 m. R Py = +0,0625 m (b) 
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3 Calcule as componentes x e y da aceleração do CG neste sistema de coordenadas. 

= 50@Z208°; a G =-44,14?, a G =-23,474 (c) 

x y 

4 Calcule as componentes x e y da força externa em P neste sistema de coordenadas. 

F r = 200 @ ZQ°; F Px = 200; F i% = 0 (rf) 

5 Substitua esses dados e calcule os valores na Equação matricial 11.4. 


1 0 0" 




(2)(-44,147)-200 

0 1 0 

X 

F i 2y 

= 

(2)(-23,474)-0 

0,0625 -0,1083 1 


Jn , 


(0JD11)(15) - {(0,1083X0) - (0,0625)(200)} 


" 1 

0 

0" 


4Z 


-288,294 

0 

I 

0 

X 

F l2 y 

s 

-46,948 

0,0625 

-0,1083 

1 


Jn . 


12,557 


6 Resolva esse sistema invertendo a matriz A e pré-muItiplicando a inversa pela matriz C 
com uma calculadora de bolso com capacidade matricial ou com o Mathcad , Matíab\ ou, 
ainda, colocando os valores para as matrizes A e C no programa Matrix (ver Apêndice A). 

O programa Matrix fornece as seguintes soluções: 

F l2x = -288,294 N; F llv = -46,948 N ; T n = 25,491 N-m (/) 

Convertendo as forças para as coordenadas polares: 

F l2 = 292,09 N @Z-170,75° (g) 


Abra o arquivo Ell-01.mtr no programa Matrix para exercitar este exemplo (ver Apên¬ 
dice A). 


11.3 ANÁLISE DE FORÇA DE UM MECANISMO DE TRÊS BARRAS BIELA- 
-MANIVELA 

Quando há mais de um elo na montagem, a solução simplificada requer que as três Equa¬ 
ções 11.1b sejam escritas para cada elo e então resolvidas simultaneamente. A Figura 11-2a 
mostra um mecanismo de três barras biela-manivela. Esse mecanismo foi simplificado de um 
mecanismo de quatro banas biela-manivela (ver Figura 11-4) substituindo o bloco guia cine- 
maticamente redundante (elo 4) por uma meia junta, como mostrado. Essa transformação de 
mecanismo reduz o número de elos para três sem mudanças no grau de liberdade (ver Seção 
2.10). Somente os elos 2 e 3 estão em movimento. O elo 1 é o terra. Assim, deveríamos ter seis 
equações e seis incógnitas (três por elo em movimento). 

A Figura 11-2b mostra o mecanismo “explodido” em três elos separados, desenhados 
como coipos livres. A análise cinemática deve ser feita antes da análise dinâmica, para 
determinar a aceleração angular e a aceleração linear do CG de cada elo. Para a análise 
cinemática, somente os comprimentos dos elos de pino a pino foram requeridos. Para uma 
















570 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 11 



,\\V\\ 

1 


(o) O mecanismo e dimensões (b) Diagramas de corpo livre 

FIGURA 11-2 

Análise dinâmica de um mecanismo biela-manivela. 


análise dinâmica, a massa (m), a localização do CG e o momento de inércia de massa (f G ) 
em relação ao CG, de cada elo, são necessários. 

O CG de cada elo é inieialmente definido pelo vetor de posição com origem na única 
junta pinada, e seu ângulo é medido em relação à linha de centro do elo no sistema de coor¬ 
denadas local rotaeionável (SCLR) x\y\ Esse é o modo mais conveniente de estabelecer 
a localização do CG, uma vez que a linha de centro do elo ê a definição cinemática do elo. 
Entretanto, precisaremos definir parâmetros dinâmicos do elo e a localização da força em 
relação a um sistema de coordenadas local rotaeionável (SCLR) x, y localizado em seu CG e 
sempre paralelo ao sistema de coordenadas global (SCG) XY. A localização do vetor de posi¬ 
ção de todos os pontos de conexão de outros elos e os pontos de aplicação de forças externas 
devem ser definidos em relação ao CSLNR do elo. Note que os dados cinemáticos e da força 
aplicada devem estar disponíveis para todas as posições do mecanismo onde se deseje fazer 
a análise de forças. Nas seguintes discussões e exemplos, apenas uma posição do mecanismo 
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será abordada. O processo é idêntico para cada posição sucessiva, e apenas os cálculos devem 
ser repetidos. Obviamente, a ajuda de um computador será valiosa para executar a tarefa. 

O elo 2 na Figura 11 -2b mostra as forças atuando em cada junta pinada de conexão, de¬ 
signadas por Fj 2 ê F 32 . Por convenção, seus subscritos denotam a força que o elo adjacente 
exerce sobre o elo que está sendo analisado; isto é, F 12 é a força de 1 em 2, e F 32 é a força de 3 
em 2. Obviamente, existem também forças iguais e opostas em cada um desses pinos, as quais 
são designadas como F 21 e F 23' respectivamente. A escolha desses pares de forças dos mem¬ 
bros, para a resolução, é arbitrária. A menos que a nomenclatura seja alterada, suas identidades 
serão sempre mantidas. 

Quando nos referimos ao elo 3, mantemos a mesma convenção de mostrar as forças atuan¬ 
do sobre o elo no diagrama de corpo livre. Assim, no centro instantâneo 7 23 mostramos F 23 
atuando sobre o elo 3. Entretanto, o fato de mostrar a força F 23 atuando no mesmo ponto no 
elo 2 adiciona uma variável desconhecida para a qual precisaremos de uma equação adicional. 
Essa equação é proveniente da terceira lei de Newton. 

F 23 --F 32 (11.5) 

Assim, estamos livres para substituir a reação negativa da força por qualquer ação de força 
em qualquer junta. Isso foi feito no elo 3 da figura com o objetivo de reduzir as forças desco¬ 
nhecidas para uma, designada F 32 . O mesmo procedimento é seguido paia cada junta com uma 
força de ação e reação arbitrariamente escolhida para ser resolvida e ter suas reações negativas 
aplicadas no elo correspondente. 

A convenção de nomes usada para os vetores de posição (R^), os quais localizam as 
juntas pinadas em relação ao CG no sistema de coordenadas local não rotacionável do elo, é 
descrita a seguir: o primeiro subscrito (a) denota o elo adjunto para o qual o vetor de posição 
aponta. O segundo subscrito (/?) denota o elo pai ao qual o vetor de posição pertence. Assim, 
no caso do elo 2, o vetor R 12 localiza o ponto de conexão do elo 1 com o elo 2; já o vetor R 32 
localiza o ponto de conexão do elo 3 com o elo 2, e assim sucessivamente. Note que, em alguns 
casos, esses subscritos vão concordar com os das forças na articulação atuantes nesses pontos, 
mas, onde a força de reação negativa tiver sido substituída como descrito acima, a ordem dos 
subscritos da força e de seu vetor de posição não concordarão. Isso pode gerar confusão e de¬ 
vemos ter cuidado com enros de grafia quando montamos o problema. 

Qualquer força externa atuando nos elos será localizada de forma similar com uma posi¬ 
ção vetorial do ponto na linha de aplicação da força. A esse ponto é dada a mesma letra subscri¬ 
ta da força externa. O elo 3 na figura mostra cada força externa F p atuando no ponto P. O vetor 
de posição Rp localiza esse ponto em relação ao CG. É importante notar que o CG de cada elo 
é consistentemente tomado como um ponto de referência para todas as forças atuantes no elo. 
Abandonado ao acaso, um corpo em movimento complexo sem restrições tenderá a girar em 
tomo do seu CG; assim, analisamos sua aceleração linear neste ponto e aplicamos a aceleração 
angular em relação ao CG como centro. 

As Equações 11.1 são agora escritas para cada elo em movimento. Para o elo 2, com o 
produto vetorial expandido: 


p 12 x + F í7, "«2«Cj, 

F n y + hi y -«2 «c h 

T \2 + (% t F l2 y - R \2y F n„ ) + |^32 t F 22 y ~ R 12 y F 22 x ] “ J C 2 a 2 


(11.6a) 
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Para o elo 3, com o produto vetorial expandido, note a substituição da força de reação 
-F 32 por F 23 : 

- F 32 x + F F x m m 3 ã G^ 

F i-hiy + f f, -mm 

(^13 V F ] 3 y - R n y Fn x )-[ R 23 x ^32 y - F 23 y F 22 x ) + F P y ~ R P y F I\ ) " h 3 a i 

Note também que T 12 , a fonte de torque, somente aparece na equação para o elo 2 por 
ser a manivela aeionadora à qual o motor está fixo. O elo 3 não possui nenhum torque apli¬ 
cado extemamente, mas uma força externa Fp que pode representar todo o trabalho externo 
exercido sobre o elo 3. 

Existem sete variáveis em seis equações, Fj 2 , F 12 f F 32 j F 32 > , F í3 e 7^ 2 . Mas 

Fj 3 è somente o atrito na junta entre o elo 3 e o elo l/Podemos escrever uma relação para 
essi força de atrito/nessa superfície como/= ±pN, em que ±\x é um coeficiente de atrito de 
Coulomb conhecido. A força de atrito sempre se opõe ao movimento. A análise cinemática 
preverá a velocidade do elo na junta deslizante. A direção de/sempre será oposta a essa ve¬ 
locidade. Note que p é uma função não linear a qual tem uma descontinuidade na velocidade 
zero. Assim, nas posições do mecanismo em que a velocidade é zero, a inclusão de p nessas 
equações lineares não é valida. (Ver Figura 10-5a.) Neste exemplo, a força normal Vé igual a 
e a força de atrito/é igual a F 13 . Para as posições do mecanismo sem velocidade nula, 
podemos eliminar 9 substituindo na Equação 11.6b. 

F 13y -pF 13í (11.6c) 

em que 0 sinal de F\y y é tomado como oposto ao sinal da velocidade neste ponto. Ficamos, 
então, com a Equação 11.6 com seis incógnitas e podemos resolvê-las simultaneamente. Tam¬ 
bém rearranjamos as equações 11.6a e 11.6b para colocar todos os termos conhecidos no lado 
direito. 


F n x + F 32 x = m 2 a G 2x 

F l2 y + F 12 y = m 2 <*G 2y 

F 12 + R 11 x F n y ~ F n y F] 2 c +R 22 x F 32 y ~ R 22 y F$2 x ~ F G 2 a 2 

(11.6d) 

F ii a ~ F i2 x = ~ F I- :í 

± 1 ** 13 , ~ F 12 y = m 2 a C iy -Fp y 

-/í[ 3 y JfÍ 3 I “ F H y + ^ 23 ,, *32 , = *C 3 a 3 ~ R l , r F r y + R P y F P s 

Colocando essas seis equações em forma de matriz, obtemos 
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1 

0 

1 

0 

0 

Q- 


^12 1 

0 

1 

0 

1 

0 

0 


< 


R n x 

- R 32 v 

*32, 

0 

1 


*32 * 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 


*13, 

0 

0 

0 

-1 


0 


0 

0 

*23,, 

- R 23 x 

*13* -*13,] 

0 


Tn . 


(11.7) 

m 2 a C 2r 

m l a Ü 2y 

Ig^i 

m 3 a c iy -Fp y 

Iç^ a 3 - Fp + Rfj Fp x 

Esse sistema pode ser resolvido utilizando o programa Matrix (ver Apêndice A) ou qual¬ 
quer outra calculadora com recursos de cálculos matriciais. Como um exemplo dessa solução ? 
considerar os dados do mecanismo a seguir. 

EXEMPLO 11-2 

Análise dinâmica de um mecanismo de três barras biela-manivela com mela junta. (Ver Figura 
11 - 2 ) 

Dados: A manivela de comprimento 127 mm (elo 2) lem massa de 0,9072 kg. Seu CG está 

a 76,2 mm e 30° da linha de centros. Seu momento do inércia de massa em relação 
ao seu CG c 0,0056 kg-m 3 . Sua aceleração c definida cm seu SCNR, x,y. Seus dados 
cinemáticos são 

0 2 graus Cü 2 rad/s ct 2 rad/s 2 a G2 mJs 2 

60 30 -10 68,584 -S9,4 Ü ^ 

O acoplador de 1,8144 kg (do 3) tem 381 mm dc comprimento. Seu CG está a 
228,6 mm c 45° da linha dc centros. Seu momento dc inércia dc massa cm relação ao seu 
CG c 0,0113 kg-m 3 . Sua aceleração é definida cm seu SCNR, x,y. Seus dados cinemáticos 
são 

Gt graus tüq rad/s cu rad/s 2 a n m/s 2 

3 (b) 

99,59 -8,78 -136,16 87,715 @ 254,4 Ü 


Ajunta deslizante no elo 3 tem velocidade de 2,462 m/s na direção + Y. 

Existe uma força extema dc 222,41 N a -45°, aplicada no ponto P, que está locali¬ 
zado a 68,6 mm c 20 r do CG do elo 3, medido no sistema dc coordenadas local ro- 
tacionávcl ou SCLR, x \ y ’ (origem cm A, c eixo x dc A para B ) do elo. O coeficiente 
de atrito p é 0,2. 
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Encontre: Ás forças F í2 , F 32 , F í3 nas juntas c o torque de acionamento T l2 necessário para 
manter o movimento com a aceleração dada para essa posição instantânea do elo. 

Solução: 

1 Monte um sistema de coordenadas local não rotacionável (SCNR) no CG de cada elo 
e desenhe todos os vetores de posição aplicáveis e vetores de forças atuantes dentro ou 
nesse sistema, como mostrado na Figura 11-2. Desenhe o diagrama de corpo livre de cada 
elo em movimento, como mostrado. 

2 Calcule as componentes x e y dos vetores de posição R 12 > R 3 2 j R 2 3 , e Rp nü sistema 
de coordenadas SCNR e coloque suas unidades em SI (m). 


II 

Píf 

0,0762 

@ 

Z 

270,0°; 

r 12x = 0,000, 

= 

-0,0762 

II 

n 

0,0719 


Z 

28,0°; 

R 32x = 0,0635, 

A 32 f = 

0,0338 

R 23 = 

0,2286 

@ 

Z 

324,5°; 

R 23x = 0,1861, 

II 

rn 

-0,1328 

% 

uS 

II 

0,2723 


Z 

63,14°; 

R l2x = 0,1230, 

II 

m 

0,2429 

R,,= 

0,0686 


z 

201,0°; 

Rp x = -0,0640, 

R P = 

-0,0246 


Esses ângulos do vetor de posição são medidos em relação ao SCNR, o qual sempre é pa¬ 
ralelo ao sistema de coordenadas global (SCO), marcando os mesmos ângulos em ambos 
os sistemas. 

3 Calcule as componentes x e y da aceleração dos CGs de todos os elos em movimento no 
sistema de coordenadas global, em m/s 2 . 

a G = 68,584 @ Z -89,4°; a Gy = 0,71820, a G = -68,58056 

Z- x £ y 

a G = 87,715 @ Z 254,4°; a a = -23,58833, a a = -84,48389 

-5 4JÇ jJ? 

4 Calcule as componentes x ey da força externa P no sistema de coordenadas global. 

F p = 222,4 @Z- 45°; F IK = 157,268; F P = -157.268 (e) 

5 Substitua os valores dados e calculados dentro da Equação matricial 11.7. 


" 1 

0 

1 

0 

0 

0 " 


F \ Z X 

0 

1 

0 

1 

0 

0 


F n y 

0,0762 

0 

- 0,03375 

0,06347 

0 

1 

X 

^ 32 r 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 

* a . 

0 

0 

0 

-1 

0,2 

0 



0 

0 

- 0,13275 

- 0,18611 

[( 0 , 2 ) 0 , 12302 - 0 , 24291 ] 

0 


t 12 


CO 

0,65169 

-62,22921 

-0,05649 

-200,07517 

3,94819 

-15,47201 


0,9072(0,71820) 

0,90?2{-6Ê,58056) 

0,005649(-10) 

l,8144(-23,58833)-157,26762 
1,8144(-84,48389)-(-157,26762) 

0,01130(-136,16}-(-0,064O2)(-157,26762)-h(-0,02458)(l57,26762) 
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6 Resolva esse sistema por inversão da matriz A e pré-mu ltiplic ando pela matriz inversa C 
com uma calculadora portátil com função de cálculo matricial, ou usando um software de 
resolução de equações como Mathcad ou Matlab . 




«172,761 

Í Í2 V 


-52,949 



173,413 



-9,281 



-26,662 

Jn . 


19,548 


Convertendo as forças para coordenadas polares: 

F l2 = 180,69 N @ Z -162,90° 

F 32 = 173,66 N @ Z «3,063 õ (h) 

%= 27,19 N @Z -168,69° 

7 Essa solução foi feita com todos os dados carregados com o tamanho máximo de palavra 
no computador. Os dados mostrados nos passos acima estão arredondados. Se resolver 
esse problema utilizando os dados como mostrado, você obterá resultados ligeiramente 
diferentes devido aos erros de arredondamento. 


11.4 ANÁLISE DE FORÇA DE UM MECANISMO DE QUATRO BARRAS 

A Figura 11-3 a mostra um mecanismo de quatro barras. Todas as dimensões de compri¬ 
mentos, posições, localização de CGs t aceleração linear dos CGs, bem como de acelerações e 
velocidade dos elos, foram previamente determinados por análise cinemática. Agora deseja¬ 
mos encontrar as forças atuantes em todos as juntas pinadas do mecanismo para uma ou mais 
posições. O procedimento é exatamente o mesmo utilizado anteriormente nos dois exemplos. 
Esse mecanismo possui três elos em movimento. A Equação 11.1 provê três equações para 
qualquer elo ou corpo rígido em movimento. Precisaríamos esperar ter nove incógnitas em 
nove equações para esse problema. 

A Figura 1 l-3b mostra os diagramas de corpo livre para todos os elos, com todas as for¬ 
ças mostradas. Note que uma força externa é mostrada atuando sobre o elo 3 no ponto P. 
Também, um torque externo T 4 é mostrado atuando sobre o elo 4. Essas cargas externas são 
causadas devido a algum outro mecanieismo (dispositivo, pessoa, coisa etc.) empurrando e 
torcendo contra o movimento do mecanismo. Qualquer elo pode ter qualquer número de car¬ 
gas e torques externos sobre si. Somente um torque externo e uma força externa são mostrados 
aqui para servir como exemplo de como eles podem ser manuseados durante o processamento. 
(Note que um sistema de forças mais complicado, se apresentado, pode também ser reduzido 
para uma combinação de uma única força e torque em cada elo.) 

Para resolver as forças na articulação é necessário que as forças e torques aplicados 
sejam definidos para todas as posições de interesse. Resolveremos para um dos membros do 
par de forças de ação e reação em cada junta, e também para o torque T ]2 necessário para 
acionamento do elo 2 de forma a manter o estado cinemático como definido. A convenção 
de subscritos é a mesma definida nos exemplos anteriores. Como exemplo, F !2 é a força de 
1 em 2, e F 32 d a força de 3 cm 2. As forças iguais e opostas em cada um desses pinos são 
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FIGURA 11-3 

Análise dinâmica de um mecanismo de quatro barras. (Ver também Figura PI 1-2) 
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designadas F 2\ e F 2V respectivamente. Todas as forças desconhecidas na figura são mos¬ 
tradas com ângulos e comprimentos arbitrários, uma vez que seus valores reais ainda estão 
para ser determinados. 

Os parâmetros cinemáticos do mecanismo são definidos em relação ao sistema global 
XY (SCG) cuja origem é no pivô motor 0 2 e cujo eixo X vai através do elo 4 fixo no pivô 
0 4 . A massa (m) de cada elo, a localização de seu CG e o momento de inércia de massa (I G ) 
em relação ao seu CG são também necessários. O CG de cada elo é inicialmente definido em 
relação ao sistema de eixos móvel e rotacionável (SCLR) ao longo do elo, pois o CG é uma 
propriedade física invariável do elo. A origem deste sistema de eixos x 3 , y 3 é a junta pinada, e 
o eixo x 3 é a linha de centros do elo. A posição do CG dentro do elo é definida por um vetor de 
posição neste SCLR. A localização instantânea do CG pode ser facilmente determinada para 
cada posição dinâmica do elo adicionando-se o angulo interno do vetor de posição do CG ao 
atual ângulo do elo no SCG. 

Precisamos definir os parâmetros dinâmicos e a força de cada elo em relação a um sis¬ 
tema de eixos local, móvel, mas não rotacionável (SCLNR) x,y localizado em seu CG, como 
mostrado em cada diagrama de corpo livre na Figura II-3b. As localizações dos vetores de 
posição de todas as junções de outros elos e os pontos de aplicação de forças externas devem 
ser definidos em relação a esse sistema de eixos SCLNR. Esses dados de cinemática e força 
aplicada diferem para cada posição do mecanismo. Nas discussões e exemplos a seguir, so¬ 
mente uma posição do mecanismo será abordada. O processo é idêntico para cada posição 
sucessiva. 

Equações 11.1 são agora escritas para cada elo em movimento. Para o elo 2, o resultado é 
idêntico ao feito para o exemplo biela-manivela na Equação 11.6a. 

F n, + *32, -m 2 a Gu 

*12, + *32, = ( 11 . 8 a) 

7]2 + (*12* F\l y - R\2 y *12* ) + (*32*F 32) . - R ily F 32j | “ !g 2 °-2 

Para o elo 3, com substituição da força de reação -F 32 pela F 23 , o resultado é similar à 
Equação 11.6b, com as mesmas mudanças de subscritos para mostrar a presença do elo 4. 

*43* -*32* + F Hi = m i a c ^ 

*43, ~ *32, + F Py = (11.8b) 

(*43* *43, - *43,. *43* )“(%* *32, - *23, *32* ) + (% */-,. ~ */\ *f* ) = 7 C 3 a 3 

Para o elo 4, substituindo a força de reação F 43 pela F^ 4 , um sistema de Equações simila¬ 
res 11.1 pode ser escrito. 

*14* — *13* = ™4«C 4 * 

*14, - *43,, = “4«C 4y (11.SC) 

(*14* *14, _ *14,. F\ 4 * J- (f 34 * F 43 .. - ít 34y F 43 t ) + 7’ 4 =/ 6 . 4 CC 4 

Note que novamente T 12 , o torque externo, somente aparece na equação para o elo 2, 
por ser a manivela acionadora à qual o motor está fixo. O elo 3, no exemplo, não tem torque 
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extemamente aplicado (embora pudesse ter), mas tem uma força externa F p. O elo 4, neste 
exemplo, não possui nenhuma força externa atuante (embora pudesse ter), porém possui um 
torque externo T 4 . (O elo movido 2 pode também ter uma força externa aplicada sobre ele, 
porém isso não é comum.) Existem nove incógnitas presentes nessas nove equações, * 
F )2 , F 32jí , 2 , F 43 ^, *43 3 ^\4 X > * 14 ^ e ^ 12 5 P or ™. podemos resolvê-las simultaneamente. 
Reárranjamos os termos nas Equações 11.8 para colocar todos os termos constantes conheci¬ 
dos no lado direito e em forma de matriz. 


1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0- 


*12* 

0 

1 

0 

! 

0 

0 

0 

0 

0 


*12, 


R ^X 

- R 32y 


0 

0 

0 

0 

1 


*32 v 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 



0 

0 

O 

-1 

0 

1 

0 

0 

0 

X 


0 

0 

*23 v 

- R 23 x 

”*43 v 

*43* 

0 

0 

0 



0 

0 

0 

0 

-f 

0 

1 

0 

0 



0 

0 

0 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 



0 

0 

0 

0 

/?34 

- R M x 

”*I4 V 

*14* 

0 


T,2 


(11.9) 

Ia 2 a 2 

"Wfh - F \ 

~ F Ff 

7 C 3 “ 3 " R P t F Py + R >\ F í\ 
m 4 a G Ax 
m 4 a G Ay 
íc 4 a 4 ” ^4 


Esse sistema pode ser resolvido com uma calculadora com função matricial ou um sof¬ 
tware de equações como o Mathcad e Matíab. Como um exemplo dessa solução, considerar os 
dados do mecanismo a seguir. 

EXEMPLO 11-3 

Análise dinâmica de um mecanismo de quatro barras. (Ver Figura 11-3) 

Dados: A manivela dc comprimento 127 mm (cio 2) tem massa dc 0,680 kg. Seu CG está a 

76,2 mm @ +30° da linha de centros (SCLR). Seu momento de inércia de massa em 
relação ao seu CG é 0,006 kg-m 2 . Seus dados cinemáticos são 

graus o >2 rad/s cu rad/s 2 a Gi m/s 2 

60 25 -40 47,722 @ - 86,34° (a) 
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O acoplador dc 3,493 kg (cio 3) tem 381 mm de comprimento. Seu CG está a 228,6 
mm e 45° da linha de centros (SCLR). Seu momento dc inércia dc massa em relação 
ao seu CG é 0,011 kg-m z . Seus dados eínemátícos são 

G 3 graus to 3 rad/s a 3 rad/s 2 a G% m/s 2 

20,92 -5,877 120,609 92,602 @ 226,51° (/?) 

O elo terra tem comprimento 482,6 mm. O seguidor dc 2.631 kg (cio 4} tem 254 mm 
dc comprimento. Seu CG está a 127 mm @ 0° sobre a linha de centras (SCLR). Seu 
momento de inércia de massa em relação ao seu CG è 0,090 k-gin 2 . Existe um lorque 
externo no elo 4 de 13,558 N-tn (SCG). Uma força externa de 355,84 N @ 330° atua 
sobre o elo 3 no SCG, aplicado no ponto P em 76,2 mm @ 100° do CG do elo 3 
(SCLR). Os dados cinemáticos são 

04 graus tu 4 rad/s ot 4 rad/s^ a G ^ m/<Z 

104,41 7,933 276,423 35,987 @ 207,24° (e) 

Encontro: As forças F j 2 , F 32 , F 43 , F 14 nas juntas c o torque atuante T n necessário para manter 

o movimento com a aceleração dada para essa posição instantânea do elo. 

Solução: 

1 Monte ü sistema de coordenadas xy SCNR no CG de cada elo e desenhe todos os vetores 
aplicáveis agindo no sistema, como mostrado na figura. Desenhe o diagrama de corpo 
livre para cada elo em movimento, como mostrado. 

2 Calcule as componentes x e;p dos vetores de posição R 32 5 1*23’ 1 * 43 , R 3 4 > ^14 e R p nü 
SCNR dos elos, em metros. R 43 , R 34 e R 14 terão de ser calculadas para cada geometria de 
elo fornecida usando a lei dos cossenos e lei dos senos. Note que o valor atual do ângulo de 
posição (0 3 ) do elo 3 no SCG deve ser adicionado aos ângulos de todos os vetores de posi- 


ção antes de gerar suas componentes re^tio SCNR, se seus ângulos foram originalmente 
medidos em relação aos sistema de coordenadas local rotacionável (SCLR) dos elos. 

R L2 = 

0,0762 @ Z 270,00°; 

R llx = 0 , 0000 , 

% v = -0,0762 

R 32 = 

0,0719 @ Z 28,00°; 

R 3 2 x = 0,0635, 

i?32 v = 0,0338 

R 23 = 

0,2286 @ Z 245,92°; 

P-23 x = —0,0933, 

= -0,2087 

R 41 = 

0,2723 @ Z -15,46°; 

i? 43 ^ = 0,2626, 

% >r = -0/3727 W) 

R 34 = 

0,1270 @ Z 104,41®; 

J? 34 ^ = —0,0318, 

R Uy = 0,1230 

R|4 = 

0,1270 @ Z 284,41°; 

R Hx = 0,0318, 

R l4v = -0,1230 

R P = 

0,0762 @ Z 120,92°; 

R Px = -0,0392, 

R P = 0,0654 

r y 

Calcule as componentes x ty da aceleração dos CGs para todos os elos em movimento no 
sistema de coordenadas global (SCG), em m/s 2 . 

a c 2 = 

47,722@ Z-86,34°; 

ctQ = 3,048, 

a G , =-47,625 

2 y 

= 

92,602 @ Z 226,55°; 

= -63,680. 

jjf 

a G = -67.23! (e) 

3y 

^ 4 = 

36,004 @ Z 207,24°; 

a c 4l = -31.98a 

*G 4y = -16,524 
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4 Calcule as componentes x e y da força externa P (N) no SCO. 

=355.86 @ Z 330°; Fp$ =308.184; F n =-177,930 (/) 

x y 

5 Substitua os valores dados e calculados dentro da Equação matricial 11.9. 


1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 " 


1 - 

1 _ 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 


% 

0,0762 

0 

- 0,0338 

0,0635 

0 

0 

0 

0 

1 


* 32 , 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 


% 

0 

0 

0 

“1 

0 

1 

0 

0 

0 

X 

0 

0 

- 0,2087 

0,0933 

0,0727 

0,2626 

0 

0 

0 



0 

0 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 

0 



0 

0 

0 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 



0 

0 

0 

0 

0,1230 

0,0318 

0,1230 

0,0318 

0 


Jn . 


0,680(3,048) 


* 2,073" 

0,680(^17,625) 


-32,385 

0,006(-40) 


-2,400 

3,493(-63,680)-308,184 


-530,618 

3,493(-67,231)- (-177,930) 

= 

-56,908 

0,011(120,609) - [-0,0392(-177,930)] + 0,0654(308,184) 


14,507 

2,631(-31,988) 


-84,160 

2,63 í(-16,524) 


-43,475 

0,090(276,423)-13,558 


11,320 


6 Resolva esse sistema também por inversão da matriz A e pré-multípliçando pela matriz 
inversa C com uma calculadora portátil com função matriz, ou colocando os valores para 
matriz A e C no programa Matrix (ver Apêndice A), o qual dará a seguinte solução: 


'^12 , ' 


-534,58 

F n y 


-428,55 



536,65 



396,16 


= 

6,03 

P «y 


339,25 



-78,13 

% 


295,78 

\T n . 


33,47 


Convertendo as forças para coordenadas polares: 
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ISl 

II 

685 N 

@ 

Z 

218,72* 

F 32 = 

667 N 

@ 

Z 

36,44* 

£ 

LU 

II 

339 N 

@ 

z 

88,98* 

f h = 

305 N 

@ 

z 

104,80* 

Tu- 

33 N-ra 





7 A magnitude da força na articulação em (i) é necessária para dimensionar o pino pivô e 
o elo contra falhas e também selecionar o mancai do pivô para que a montagem tenha a 
vida requerida. O torque de acionamento T 12 é necessário para selecionar o motor ou outro 
dispositivo capaz de suprir a energia para acionar o sistema. Ver Seção 2.19 para um resu¬ 
mo de discussões sobre seleção de motores. Tópicos sobre cálculo de tensões e prevenção 
de falhas estão além do escopo deste texto, mas note que alguns cálculos não podem ser 
feitos até que se tenha uma boa estimativa das forças dinâmicas e torques sobre o sistema* 
feitos pelos métodos mostrados neste exemplo. 

8 Essa solução foi feita com todos os dados carregados com o tamanho máximo de palavra 
no computador. Os dados mostrados nos passos acima estão arredondados. Se resolver 
esse problema utilizando os dados como mostrado, você obterá resultados ligeiramente 
diferentes devido aos erros de arredondamento. 


Esse método resolve o mecanismo para uma posição. Um novo grupo de valores pode ser 
colocado dentro das matrizes A e C para cada uma das posições de interesse onde a análise de 
força é necessária. 

Vale fazer algumas observações gerais sobre esse método neste ponto. A solução pode ser 
feita usando coordenadas cartesianas de todos os vetores de força e posição. Antes de serem co¬ 
locados nas matrizes, esses vetores devem ser definidos no sistema de coordenadas global (SCG) 
ou em um sistema de coordenadas local não rotacionável paralelo ao sistema de coordenadas glo¬ 
bal, com suas origens no CG do elo (SCLNR). Alguns dos parâmetros do mecanismo são geral¬ 
mente expressos em tal sistema de coordenadas, mas outros não são, e devem ser transformados 
para o sistema de coordenadas apropriado. Os dados cinemáticos devem ser todos computados 
no sistema global ou no sistema local paralelo, não rotacionável, colocado no CG de cada elo 
individual. Qualquer força externa sobre o elo deve também ser definida no sistema global. 

Entretanto, os vetores de posição definidos localizados dentro do elo, tais como as juntas 
pinadas em relação ao CG, ou aqueles que localizam os pontos de aplicação das forças externas 
em relação ao CG estão definidos no sistema de coordenadas local rotacionável pertencente 
ao elo (SCLR). Dessa forma, os vetores de posição devem ser redefinidos no sistema paralelo 
não rotacionável antes de serem usados na matriz. Um exemplo disso é o vetor R P , o qual foi 
inicialmente definido como 76,2 mm a 100° no sistema de coordenadas local rotacionável do 
elo 3. Note, no Exemplo 11-3, que as coordenadas cartesianas usadas nas equações eram calcu¬ 
ladas depois de adicionar o atual valor de a esses ângulos. Isso redefine Rp como 76,2 mm a 
120,92° no sistema local não rotacionável. O mesmo foi feito para os vetores deposições R 12 , 
R 22 , R233 R43, R34 £ R|^. Em cada caso, o ângulo dentro do elo desses vetores (os quais são 
independentes da posição do mecanismo) foi adicionado ao ângulo atual do elo para obter essas 
posições no sistema xy no CG do elo. A própria definição dessas componentes dos vetores de 
posição são importantes para a solução, e é muito fácil cometer erros em sua definição. 

Para confundir ainda mais, embora o vetor de posição R^ seja inicialmente medido no 
sistema de coordenadas rotacionável do elo, a força F^, que é localizada por ele, não é. A força 
Fp não faz parte do elo, como R^, mas, antes, faz parte do mundo externo, por isso é definida 
no sistema global. 
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11.5 ANÁLSE DE FORÇA DE UM MECANISMO DE QUATRO BARRAS 
BIELA-MANIVELA 

A abordagem utilizada para o mecanismo de quatro barras com junta pinada é igualmente 
válida para um mecanismo de quatro barras biela-manivela. A principal diferença será que 
o bloco deslizante não terá aceleração angular. A Figura 11-4 mostra um mecanismo biela- 
manivela com uma força externa na junta deslizante, elo 4. Essa à a representação do meca¬ 
nismo extensamente usada em bombas de pistão e motores de combustão interna. Desejamos 
determinar as forças nas juntas e o torque de acionamento necessário na manivela para gerar a 
aceleração específica. Uma análise cinemática deve ser previamente feita de forma a determi¬ 
nar todas as informações sobre a posição, velocidade e aceleração para as posições que estão 
sendo analisadas. Equações 11.1 são escritas para cada elo. Para o elo 2: 

F 12 X + F 32 x - m i «c 2jr 

F 1 2 y + F 32y - (11.10a) 

T n + (^ 12 a í 12 v - R \2 y F l2 x ) + [ R M x F 32 y “ R 32 y F 32 x ) " ki 2 a % 

Essa equação é idêntica à Equação 11.8a paia o mecanismo de quatro barras “puro”. Para 
o elo 3: 


F A3 x - f 32 x - m &G u 

F 43 y - F 32y - m 3 tí G 3y (1 1 ■ l°b) 

Essa equação é similar à Equação 1.1.8b, desprovida somente de termos envolvendo F^, 
uma vez que não existe força externa mostrada atuando no elo 3 de nosso exemplo de biela- 
manivela. Para o elo 4: 


^4, -F* t + F P X =«4«G 4i 

F U y ~ F i-i y + F P y = '«4 a G 4) . (11.10c) 

[ R U x F \ly - R\i y F U x )“ (#34^43,, ~ R M y F H x ) + (% F ^ - R P y F P :í ) = ÍJ 4 “4 

Estas contêm a força externa mostrada atuando no elo 4. 

Para a inversão da biela-manivela mostrada, o bloco guia, ou pistão, está em pura transla¬ 
ção contra □ plano terra estacionário; assim, não pode ter nenhuma aceleração ou velocidade 
angular. Além disso, os vetores de posição na equação do torque (Equação li. 10c) são todos 
zero, como a força ¥ p atuando no CG. Assim, a equação do torque para o elo 4 (terceira 
expressão na Equação 11.10c) é zero para essa inversão do mecanismo biela-manivela. Sua 
aceleração linear também não tem componente y. 


a 4 = 0, q Ga =0 (ll.lOd) 

_v 

A única força dirigida a x que pode existir na interface entre os elos 4 e I é o atrito. As¬ 
sumindo atrito de Coulomb, a componente x deve ser expressa em termos da componente y 
para a força nesta interface. Podemos escrever a relação para a força de atrito/na interface 
como f-± pN, em que ± p é o coeficiente de atrito conhecido. Os sinais de mais e menos do 
coeficiente de atrito são para reconhecer o fato de que a força de atrito é sempre oposta ao 
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FIGURA 11-4 

Análise dinâmica de mecanismo de quatro barras blela-manivela. 


movimento. À análise cinemática irá fornecer a velocidade da junta deslizante. O sinal do p 
sempre é oposto ao sinal desta velocidade. 

F í4x =±ixF Hy (11.10c) 

Substituiras equações 11.1 Ode ll.lOe na Equação reduzida II. 10c resultará em 

±H*Í4 } - F 43j + Fp* = m 4 a C 4r 
^14 — ^3 + Fp — 0 


(íi.iOQ 
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Essa última substituição reduziu o número de incógnitas paia oito, ^ 12 / 

F 43 , F 43 , F 14 , e T u ; assim, precisaremos somente de oito equações. Podemos agora 
usar oito equações em 11.10a, b e f para montar matrizes para solução . 


1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0- 


r>2 -1 

0 

1 

0 

I 

0 

0 

0 

0 


F n y 

“*]2 V 


“*32 y 

*32, 

0 

0 

0 

1 


fyt* 

0 

0 

-1 

0 
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0 

0 

0 

X 
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0 

0 

-I 

0 

1 

0 

0 



0 

0 

^23 


“*43 y 

*43, 

0 

0 


*Í3, 

0 

0 

0 

0 

-r 

0 

±p 0 



0 

0 

0 

0 

0 

-1 

1 

0 
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m 2 a G ly 
^G 2 a 2 
m 3% âjt 

y 

ÍC 3 «3 

m ^C 4x -Fr, 
~ F 'y 


(11.10g) 


A solução desta Equação matricial Il.lOg, mais a Equação matricial Ll.lQe, fornecerá as 
informações completas da força dinâmica para mecanismo de quatro barras biela-manivela. 


11 .6 ANÁLISE DE FORÇA DE BIELA-MANIVELA INVERTIDA 

Outra inversão do mecanismo de quatro barras biela-manivela foi também analisada ci- 
nematic amente na Parte I. Isso é mostrado na Figura 11-5.0 elo 4 tem uma aceleração angu¬ 
lar nesta inversão. De fato, ele deve ter 0 mesmo ângulo, velocidade e aceleração angular do 
elo 3, pois estão rotacionalmente conjugados na junta deslizante. Desejamos determinar as 
forças em todas as juntas pinadas e na junta deslizante, bem como o torque atuante necessá¬ 
rio para gerar a aceleração desejada. Cada junta do elo é localizada por um vetor de posição 
referenciado a um sistema de coordenadas local não roíacionável ao CG de cada elo, como 
antes. A junta deslizante é localizada por um vetor de posição R 43 para o centro da guia, 
ponto B. Aposição instantânea do ponto B foi determinada por meio de análises cinemáticas 
com o comprimento b referenciado no centro instantâneo 4a (ponto A). Ver as seções 4.7, 
6.7 e 7.3 para revisar as análises de posição, velocidade e aceleração desses mecanismos. 
Lembre que esse mecanismo tem a componente de aceleração de Coriolis diferente de zero. 
A força entre o elo 3 e 4 na junta deslizante é distribuída ao longo do comprimento não espe¬ 
cificado do bloco guia. Para essa análise, a força distribuída pode ser modelada como a força 
concentrada no ponto B na junta deslizante. Ignoraremos o atrito neste exemplo. 

As equações para os elos 2 e 3 são idênticas àquelas para 0 biela-manivela não inver¬ 
tido (equações 11.1 Ga e b). As equações para o elo 4 são iguais às Equações 11.1 Oc, exceto 
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pela ausência dos termos envolvendo F^, pois nenhuma força externa é mostrada agindo 
sobre o elo 4 neste exemplo. A junta deslizante pode apenas transmitir força do elo 3 para 
o elo 4 ou vice-versa ao longo da linha perpendicular ao eixo de deslizamento. Essa linha 
é chamada de eixo de transmissão. De forma a garantir que a força F ^ ou F ^ seja sempre 
perpendicular ao eixo de deslizamento, podemos escrever a seguinte relação 

âF 43 =0 (ll,l la) 




FIGURA 11-5 

Forças dinâmicas no mecanismo de quatro borras biela-manivela invertido, 
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que se expande: 


u x F tt x +“v F 43 v . <11.1 lb) 

O produto escalar de dois vetores será zero quando forem mutuamente perpendiculares. 
A unidade do vetor u chapéu está na direção do elo 3, o qual é definido por meio de análises 
cinemáticas em 0 ^. 


u x = cosGj, Uy = sen 


(11.11c) 


A Equação 11.1 lb nos fornece uma décima equação, mas temos somente nove incógnitas, 

F \ly F 12x> F ify F i}x> F 4ty F \4x> f \a \y cT \2> entãtí uma de nossaíi equações é redundante. 
Visto que devemos incluir a Equação 11.11, iremos combinar as equações de torque do elo 3 e 
4 e reescrever aqui em forma vetorial sem a força externa Fp. 


(R 43 X F 4 3 ) “ (R 3 3 X ^32 ) = *G y ü 3 = a 4 

(R 14 xF 14 }-{r 34 xF 43 ) = 4 


(11.12a) 


Note que a aceleração angular do elo 3 é a mesma do elo 4 neste mecanismo. Somando 
essas equações, teremos 

(r 43 x F 43 ) - (r 2 3 x F 32 ) + (R] 4 x F| 4 )- (R 34 x F 43 ) = + I Ga Ja 4 (11.12b) 

Expandindo e agrupando os termos: 

+ ^ 34y - Ü 4 3^ - #23* F 3 2 y 

+ ^23^. F 32 x + &] 4 x 4 V " ^14 y F 14 X “ (Át; 3 + ) a 4 ( 11 ■ 12c ) 

As equações 11.10a, 11.11b, 11.12c e as quatro equações de força das equações 11.10b 
e 11 . 10 c (excluindo a força externa Fp) nos fornecem nove equações em nove incógnitas, as 
quais podemos colocar em forma matricial para a solução. 
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1 0 

0 1 

~ R ll y ^12 v 

0 0 

0 0 

0 0 

0 0 

0 0 

0 0 


1 

0 

~ R 32 y 

-1 

0 

^23 y 

0 

0 

0 


0 

1 

R 32 x 

0 

-1 

-% v 
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0 

0 
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0 

o 

1 

o 



-1 

0 


0 

0 

0 

0 

1 



0 

-1 


^12* 


m 2«C 3j 

F n y 



F 32 x 


hi a 2 

F 32 y 


m 3 a Gy t 



m i a o h . 

F «, 



F «, 


m 4 a G^ 

F '*y 


ã G 4y 

0 

T,2 _ 



0 0 

0 0 

0 0 

0 0 

0 0 

1 0 

D 1 

0 0 


0 

0 

1 

0 

0, 

0 

0 

0 

0 


X 


(11.13) 


117 ANÁLISE DE FORÇA - MECANISMOS COM MAIS DE QUATRO 
BARRAS 

Este método matricial da análise de forças pode facilmente ser estendido paia montagens 
mais complexas de elos. As equações para cada elo são da mesma forma. Podemos criar no¬ 
tações mais gerais para as Equações 11.1 para aplicá-las em qualquer montagem de n elos 
conectados com um pino. Vamos representar j como qualquer elo na montagem. Façamos 
i = j - 1 ser o elo anterior na cadeia e k =j + 1 ser o próximo elo da cadeia; então, usando a 
forma vetorial nas Equações 11.1: 


+f > +2 F «'y “ m J a Cj (11.14a) 

(Ry xF.jJ + fR^xF^ + ^T; + (R Mj = Vj (UMb) 

em que: 

j = 2, 3,.. n\ í = j — 1; k=j + 1, j £ n; se j = n t k = 1 
e Vkj = -Vjk (11.14c) 

À Equação da soma dos vetores da força 11.4a pode ser dividida em duas equações das 
componentes x e y e aplicada com a Equação da soma de torques 11.14b, paia cada um dos 
elos na cadeia cinemática para gerai um sistema de equações simultâneas para a solução. 
Qualquer elo pode ter forças externas e/ou torques externos aplicados a ele. Todos terão forças 
na articulação. Uma vez que o /i-ésimo elo de uma cadeia fechada se conecta com o primeiro 
elo, o valor de k para o rc-ésimo elo é ajustado em 1. Com o objetivo de reduzir o número de 
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variáveis para uma quantidade tratável, substituímos as forças de reação negativas da Equação 
11.14c onde for necessário, como feito nos exemplos deste capítulo. Quando existem juntas 
deslizantes, será necessário adicionar obstáculos nas direções permitidas das forças nessas 
juntas, como feito no equacionamento do mecanismo biela-manivela invertido acima. 

11,8 FORÇA E MOMENTO VIBRATÓRIOS 

É geralmente interessante saber o efeito resultante de forças dinâmicas que são sentidas no 
plano terra, pois estas podem gerar vibrações na estrutura que suporta a máquina. Para nossos 
exemplos simples de mecanismos de três e quatro barras, existem somente dois pontos pelos 
quais as forças dinâmicas podem ser transmitidas para o elo 1, o plano terra. Mecanismos mais 
complicados terão mais juntas com o plano terra. As forças transmitidas pelo movimento dos 
elos para a terra nos pivôs fixos ü 2 e 0 4 são designadas F 21 e F 4) por nossa convenção de 
subscritos, como definida na Seção 11.1. Uma vez que escolhamos para resolver F l2 eF l4 em 
nossas soluções, podemos simplesmente negativar essas forças para obter suas contrapartes 
iguais e opostas. (Ver Equação 11.5.) 


F 2í - -Fia F 4 | - -F 14 (11.15a) 

O somatório de todas as forças atuando no plano terra é chamado força vibratória (F ), 
como mostrado na Figura 11-6. Nestes simples exemplos, ela é igual a 

F f -F 21+ F 4l <11.15b) 

O momento de reação sentido pelo plano terra é chamado momento vibratório (M 41 ), 
como mostrado na Figura 11-7. Esse é a fonte negativa de torque (T 21 - -T 12 ) mais o produto 
vetorial das forças no pino-terra e suas distâncias do ponto de referência. O momento vibrató¬ 
rio em relação ao pivô da manivela ü 2 é 


M s " T 21 + ( R 1 * F 4l) 


(11.15c) 



Elo Comprimento Massa inércia CG a Força Ext. a 


No. 

mm 

kg 

kg-m 2 

mm 

Graus 

N 

Graus 

1 

139J 







2 

50,8 

0,350 

0,001 

25,4 

0 



3 

152,4 

5,252 

0,007 

63,5 

30 

53,38 

270 

A 

76,2 

1751 

0,002 

30d 

0 

266,08 

-45 


Aberto/Fechado = aberto 

Força externa 3 atuando a 127 mm @ 3Q 11 vs. CG do elo 3 
Força externa 4 atuando a 127 mm @ 90 11 vs. CG do elo 4 
Torque externo 3 =-2,260 N-m 
Torque externo 4 = 2,824 N-m 

Inicio Alta£ - 0 rad/s 2 
Início Ómega2 = 50 rad/s 
Início Teta2 - 0 o 
Final Teta2 - 360° 

Delta Teta2 * 10 e 


FIGURA 11-6 


Dados do mecanismo e plotagem polar de força vibratória para um mecanismo de quatro barras manivela seguidor 
desbalanceado do programa Fourbar (ver Apêndice A). 
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Elo Comprimento Massa Irtéfda CG a Força Ext a 


No. 

mm 


kg-m 2 

mm 

Graus 

N 

Graus 

1 

139,7 







2 

50,8 

0,350 

0,001 

25,4 

0 



3 

152,4 

5,252 

0,007 

63,5 

30 

53,38 

270 

4 

76,2 

1,751 

0,002 

3B,1 

0 

266,33 

-4b 


Aberto/Fechado = aberto 

Força externa 3 aluando a 127 mm @ 30° vs, CG do elo 3 
Força externa 4 aluando a 127 mm @ 90 a vs, CG do elo 4 
Tonque externo3 =-2,260 N-m 
Torque externo 4- 2 f G24 N*m 

Inído Alfa2 = 0 rad/s 2 
Início Ômega2 - 60 rad/s 
Início Teia2 s 0° 

Final Teta2 - 360 G 
Delta Teta2 = 10* 


FIGURA 11-7 

Dados do mecanismo e curva do momento vibratório para um mecanismo de quatro barras manivela seguidor 
desbalãncdüdo do programa Fourbar (ver Apêndice A). 


A força vibratória tenderá a movimentar o plano terra para a frente e para trás, e o momento 
vibratório tenderá a chocar-se com o plano de referência ao longo do eixo de acionamento. Am¬ 
bos causarão vibrações. Usualmente procuramos minimizar os efeitos da força vibratória e do 
momento vibratório sobre a estrutura. Isso pode ser feito algumas vezes por meio de um balance¬ 
amento, outras pela adição de um volante de inércia ao sistema, ou ainda com placas de choque 
que isolam a vibração do resto da montagem. Na maioria das vezes, iremos utilizara combinação 
de todas as três abordagens. Investigaremos algumas dessas técnicas no Capítulo 12. 


11.9 PROGRAMAS FOURBAR, FIVEBAR, SIXBAR, SLIDER 

Os métodos matriciais introduzidos nas seções anteriores fornecem informações de força 
e torque para uma posição da montagem do mecanismo conforme definido por seus parâme¬ 
tros geométricos e cinemáticos. Para fazer uma análise de força completa para múltiplas posi¬ 
ções de uma máquina* é requerido que esse processamento seja repetido com novas entradas 
de dados para cada posição. Usar um programa de computador é a maneira mais óbvia de 
executar isso. Os programas disponíveis no vvebsite do autor computam os parâmetros cine¬ 
máticos para esses mecanismos, uma vez que sejam modificados em função do tempo ou do 
ângulo de acionamento (manivela), mais as forças e torques concomitantes com o mecanismo 
cinemático e geometria do elo. Exemplos dessas saídas são mostrados nas figuras 11-6 e 11-7. 
Por favor, consulte o Apêndice A para informações sobre como obter e usar esses programas. 

11.10 ANÁLISE DE FORÇA NO MECANISMO PELOS MÉTODOS DE 
ENERGIA 

Na Seção 10.15 o método do trabalho virtual foi apresentado. Utilizaremos agora essa abor¬ 
dagem para resolver mecanismos do Exemplo li-3 como forma de verificar a solução obtida 
pelo método newtoniano usado neste exemplo. O dados cinemáticos no Exemplo 11-3 não incluí¬ 
ram informações das velocidades angulares de todos os elos, da velocidade linear dos centros 
de gravidade dos elos e da velocidade linear do ponto P de aplicação da força externa no elo 3. 
Dados da velocidade não eram necessários para a solução newtomana, mas são necessários para 
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o método do trabalho virtual e são detalhados a seguir. A Equação 10.28 é repetida e remunerada 
aqui. 


ri a jfi /i 

T F * ' v Jí + y T * " y™*at ">k + y 

k-1 t~2 t~2 k-2 

Expandindo os somatórios, ainda na forma vetorial: 

' v r*j +f í i 4 ,v / j 4 ) + t T i 2 lú 2 + V® 4 )- 

(™2 tt C2 V C 2 + B1 3 a G 3 ■ V, + m 4 a a, ’»£?„ ) 




2 ' m 2 + ^C 3 e 3 ,<b 3 + /c 4 a 4 ' m 4 


0 


(11.16a) 


<11.16b) 


Expandindo os produtos escalares de forma a criar uma equação escalar: 

( F ^ V A, + %%) + ( i >4 Y v \ + F % %) + ( r i2®3 + + T * m *) “ 

m i{“G 2x v G 2x +«c 2 V % )+*3(«GiVg, x + 

+ m 4 {ciQ^ Vç 4x + a 6 ^ Vq 4 ^ j + ^/ Ü2 a 2 (0 2 + + / Gj| a 4 ín 4 J 


(11.16c) 


EXEMPLO 11-4 

Análise de um mecanismo de quatro barras pelo método do trabalho virtual, (Ver Figura 11 -3) 

Dados: Á manivela de 127 mm de comprimento (elo 2) ilustrada possui uma massa de 0,680 

kg. Seu CG está a 76,2 mm @ +30° do sistema de coordenadas local rotacionãvel 
(SCLR). O momento de inórcia de massa cm relação a seu CG é de 0,006 kg-m 2 . 
Seus valores cinemáticos são 

0 2 graus (ú 2 rad/s ct 2 rad/s V c m/s 

60 25 -^ü 1,905 @ ISO" ^ 

O acoplador de 3,493 kg (elo 3) possui 381 mm de comprimento. Seu CG está a 228,6 
mm @ 45° do sistema de coordenadas local rolaeionável (SCLR). O momento de 
inércia de massa cm relação a seu CG é de 0,011 kg-m 2 . Seus valores cinemáticos são 

0 3 graus fi >3 rad/s Cf 3 rad/s 2 V Gi m/s 

20,92 -5,877 120,90 1,846 @ 145,7° ® 

Uma força externa dc 355,84 N @ 330° age no cio 3 no SCG, aplicada no ponto P 
a 76,2 mm @100° do CG do cio 3 (SCLR). À velocidade linear desse ponto t de 
1,648 m/s a 132,71°. 

O seguidor de 2,63 L kg (do 4) possui 254 mm de comprimento. Seu CG está a 127 
mm @ 0° do sistema de coordenadas local rolaeionável (SCLR). O momento de 
inércia de massa em relação a seu Cf? é de 0,090 kg-m 2 . 

2- 

64 graus èü 4 rad/s «4 rad/s V G ^ rti/s 

104,41 7,933 276,29 1,007 @ 194,41° ( c ) 

Há um torque extemo no elo 4 dc 13,558 Nm (SCG). O cio terra possui um compri¬ 
mento dc 482,6 mm. 
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En contre: O torque motor T 1 2 ncc c s s ário p ara manter o movimento com a aceleração dada para 

essa posição instantânea do elo. 

Solução: 

1 Os vetores do torque, da velocidade angular e da aceleração angular, neste problema bi-di- 
mensional, são nulos em relação ao eixo Z, de forma que seus produtos escalares possuem 
apenas um termo. Note que nesse exemplo particular não existe a força F iM e o torque 

T 3- 

2 As coordenadas cartesianas da aceleração foram calculadas no Exemplo 11-3. 


. e = 47,722® Z-86,34°; 

a a 2s = 3,048, 

Oa h = -47,625 


= 92,602®? Z22ó,55°; 

cts;. = —63.680, 

a a = -67,231 

3> 

C d) 

a 4 = 36,004 @ Z207,24°; 

«C 4l = -31.988, 

«G 4j> = -16,524 



3 As componentes x e y da força externa P no sistema de coordenadas global também foram 
calculadas no Exemplo 11-3. 

Fy >3 = 355,86 @ Z 330°; F n =308,184. F n =-177,930 (e) 

x y 

4 Convertendo os valores de velocidade para este exemplo em coordenadas cartesianas: 


II 

1,905 ®Z 180°; 

V Gl = -1,905, 

II 

£ 

0 

v c,= 

1,844 ®Z 145,70°; 

V Q% = -1,523, 

<3* 

II 

1,039 

II 

1,007 194,50°; 

Vq Ai = -0,975, 

II 

'T 

-0,252 

II 

1,648 ®Z 132,71°; 

V hx = -1,118, 


1,211 


5 Substituindo os valores do exemplo na Equação 11.16c: 

[308 í 184(-l J llS) + (-177,930){l,21l)] + [0] + [25r l2 +(0) + (l3 í 558)(7,933)] = 

,068[3 ,Q48(-1,905) + (^7,625)(0)] 

+ 3 t 493[(-63,680)(-1,523)+ (-67,231)(l ,039)] (g) 

+ 2,631|(-31,988) (-0,975) + (-16,524)(-0,252)] 

+ [(0,006)(—40)(25) + (,01 1)(120,90)(-5,877) + (0,09)(276,29)(7,933)] 

6 A única incógnita dessa equação é o torque de entrada T 12 , que è calculado por 

T 12 =33k N-m (k) 

o que é próximo do resultado obtido no Exemplo 11-3. A diferença è devida ao arredon¬ 
damento dos valores intermediários. 


O método do trabalho virtual é útil quando se deseja uma resposta rápida para o torque de 
entrada, mas ele não fornece nenhuma informação em relação às forças nas juntas. 
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11.1) CONTROLANDO O TORQUE DE ENTRADA - VOLANTES DE INÉRCIA 

A grande variação típica da aceleração dentro de um mecanismo pode causar oscilações 
significativas no torque requerido para manter a velocidade constante ou quase constante. O 
pico de torque requerido pode ser tão alto que requeira um motor excessivamente grande para 
transmiti-lo. Entretanto, o torque médio em um ciclo, devido sobretudo às perdas e trabalho 
externo, pode frequentemente ser muito menor que o valor do pico de torque. Gostaríamos de 
fornecer alguns meios para suavizar essas oscilações do torque durante um ciclo. Isso nos per¬ 
mitirá dimensionar o motor de forma que transmita o torque médio em vez do torque máximo. 
Uma forma conveniente e relativamente econômica de resolver essa situação é a adição de um 
volante de inércia ao sistema. 

Variação de torque A Figura 11-8 mostra a variação do torque de entrada de um meca¬ 
nismo de quatro barras manivela seguidor para uma revolução completa da manivela motora. 
Ele se movimenta a uma velocidade angular constante de 50 rad/s. O torque varia muito em um 
ciclo do mecanismo, indo de um pico positivo de 38,9 N-m a um pico negativo de -18,9 N-m. 
O valor médio desse torque em um ciclo é de apenas 8,0 N-m, devido às perdas e trabalho 
externo realizado. Esse mecanismo possui apenas uma força externa de 54 N aplicada no CG 
do elo 3 e um torque externo de 2,8 N-m aplicado no elo 4. Essas pequenas cargas externas não 
podem explicar a ampla variação do valor do torque de entrada necessário para manter a velo¬ 
cidade da manivela constante. Qual é a explicação, então? As amplas variações do torque são 
uma evidência da energia cinética que é armazenada nos elos conforme eles se movimentam. 
Podemos pensar nos pulsos positivos do torque como a energia transferida pelo acionamento 
(motor) aos elos, onde ela é armazenada temporariamente, e podemos pensar nos pulsos nega¬ 
tivos do torque como a energia tentando retomar dos elos ao motor. Infelizmente a maioria dos 
motores é projetada de forma a transferir energia, mas não recebê-la de volta. Desse modo. a 
“energia em retomo” não tem onde ser armazenada. 

A Figura 11-9 mostra a característica da velocidade do torque de um motor elétrico CC 
(corrente continua) de imãs permanentes (IP). Outros tipos de motores terão funções que rela¬ 
cionam velocidade e torque, como mostram as figuras 2-41 e 2-42, com uma forma dilérente, 
mas todos os motores (fontes) terão tal curva característica. 



Valor médio 


Curva do torque de entrada para um mecanismo de quatra-barras manivela seguidor 
desbalanceado. 
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Velocidade 



Torque 


(a) Curva velocidade-torque característica de um 
motor elétrico IP 


FIGURA 11-9 



% do lorque nominal 


Torque 


(b) Unhas da carga superpostas na curva velocidade-torqu< 


Típica curva vélocidadê-torqu© característica de um motor elétrico de corrente contínua de irmãs permanentes. 


Conforme o torque demandado pelo motor varia, a velocidade do motor também varia, de 
acordo com características próprias. Isso significa que será muito difícil para um motor-padrão 
transmitir o torque demandado pela curva da Figura 11-8 sem que haja uma mudança drástica 
em sua velocidade. 

O cálculo do torque na curva da Figura 11-8 foi leito com base no pressuposto de que a 
velocidade da manivela (e, por conseguinte, do motor) é um valor constante. Todos os dados ci¬ 
nemáticos utilizados para o cálculo da força e do torque levam em conta esse pressuposto. Com a 
variação do torque mostrada, teríamos de utilizar um motor com potência maior, de forma que este 
forneça o torque requerido para alcançar o torque máximo na velocidade de projeto: 

Potência = torque X velocidade angular 

f gfj 

Potência máxima = 38,9 N - m X 50 — = 1,93 kw 

s 

A potência necessária para suprir o valor médio do torque é muito menor. 

md 

Potência média - 7,98 N — m X 50 —— = 0,397 kw 

s 

Seria extremamente ineficiente especificar o motor com base na demanda máxima do 
sistema, já que na maior parte do tempo ele seria subutilizado. Precisamos de alguma peça no 
sistema que seja capaz de armazenar energia cinética. Um dispositivo que armazena energia 
cinética é chamado de volante de inércia. 

Energia do volante de inércia A Figura 11-10 mostra um volante de inércia, 
projetado como um disco circular plano, preso ao eixo de um motor que pode também ser o 
eixo motor da manivela do mecanismo. O motor fornece uma magnitude de torque T^ que 
gostaríamos que fosse o mais constante possível, isto é, que fosse igual ao valor médio T mé(íiv < 
A carga (nosso mecanismo), do outro lado do volante de inércia, exige um torque T L que varia 
com o tempo, como mostrado na Figura 11-8. A energia cinética em um sistema em rotação é 



(11.17) 
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* Frequentemente* ocorre 
uma confusão entre terque 
e energia* uma vez que 
ambos têm a mesma 
unidade: N-m ijoules). 

Isso leva alguns estudantes 
a pensar que eles são a 
mesma grandeza, mas não 
são. Torque £ energia. 

A integral do torque 
cm relação ao ângulo* 
medido em radianos, 
c igual à energia. Essa 
integral possui as unidades 
N-m-rad, O termo 
radiano é usualmente 
omitido, pois de fato 
representa uma unidade. 

A potência em um sistema 
que relaciona é igual 
ao torque multiplicado 
pela velocidade angular 
(medida em rad/s) t e então 
sua unidade é (N-m-md)/n. 
Quando a potência é 
integrada etn relação ao 
tempo, de forma a obter 
energia, as unidades do 
resultado são N-m-rad t 
as mesmas da integral 
do torque cm relação ao 
ângulo. Os radianos são 
novamente omitidos, 
contribuindo para a 
confusão. 



Motor 


Eixo 


Volante de inércia 


FIGURA IMO 

Volante de inércia em um eixo motor. 


em que / é o momento de inércia de toda a massa em rotação no eixo. Isso inclui o I do rotor 
do motor, da manivela do mecanismo, mais o do volante de inércia. Queremos determinar 
quanto de / é necessário adicionarmos na forma de um volante de inércia, de forma a reduzir a 
variação da velocidade do eixo a um nível aceitável. Começamos escrevendo a lei de Newton 
para o diagrama do corpo livre da Figura 11-10. 



M 

II 

■-1 

Q 



T L ~ T \1 ~ Ia 


mas queremos: 

T' — T 

1 M ~ 1 média 


portanto: 

T L -T mMa = Ia 

(11.18a) 

substituindo: 

dia dtuf dB) dia 

a ^~dí~-~di{dQ; dê 


obtemos: 

T L ~ T mMa = lw ^ 



[ T L- T mcdia)dQ = lMd(ti 

(11.18b) 

e integrando: 

^ \ m f Wmàx T 

{Ti-T mêd JdQ=\ ha dia 

cr( r ‘- r — 

(11.18c) 


O lado esquerdo dessa expressão representa a diferença de energia E entre a máxima e a 
mínima velocidade angular do eixo, gj, e é igual à área embaixo do diagrama torque-tempo * 
(figuras 11-8 e 11-11) entre os dois valores extremos de cu. O lado direito da Equação 11.18c 
representa a variação da energia armazenada no volante de inércia. A única forma de podermos 
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extrair energia do volante de inércia é diminuindo sua velocidade, como mostrado na Equação 
11.17* Adicionar energia fará com que ele acelere. Portanto, é impossível obter uma velocida¬ 
de do eixo exatamente constante, devido ás variações de energia causadas pela carga. O melhor 
que podemos fazer é minimizar a variação de velocidade utilizando um volante 

de inércia com I suficientemente grande. 

EXEMPLO 11-5 

Determinando a voriação de energia em uma função tarque-tempo. 

Dados: Uma função torquc-tempo que varia a cada ciclo. A Figura 11-11 mostra a curva do 

torque de entrada da Figura 1U8. O lorque varia, durante o ciclo de 360°, em relação 
a seu valor médio. 

Encontre: A variação total dc energia em um ciclo. 

Solução: 

1 Calcule o valor médio da função torque-tempo para um ciclo, que neste caso é 8 N-m. 
(Note que, em certos casos, o valor médio pode ser próximo de zero.) 

2 Note que a integral do lado esquerdo da Equação 11.18c ê feita em relação a linha média 
da função de torque , não em relação ao eixo 6 . (Pela definição da média, a soma da área 
positiva acima da linha média é igual à soma da área negativa abaixo desta linha.) Os 
limites de integração na Equação 11.18 são do ângulo do eixo, 0, no qual a velocidade 
angular do eixo, tu, é mínima, ao ângulo do eixo, 0, no qual a velocidade angular do eixo, 
tfl, é máxima. 



Áreas dos pulsos de torque 
em ordem, durante um ciclo 

Área Área positiva Área negativa 

1 22,84 -29,71 

2 17,51 - 10,47 

Unidades de energia em N-m-rad 


FIGURA 11-11 


Integrando os pulsos abaixo e acima do valor médio da função do torque de entrada, 
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TABELA 11-1 Integrando a função de torque 


De 

A Área = A E 

Somatório acumulado -E 

A para B 

+22,84 

+22,84 


B para C 

-29,71 

-6,87 

(a màf® C 

C para D 

+17,51 

+10,64 


D para A 

-10,47 

+0,17 



A Energia total 


® min 


= (-6,87) - (+22 $4) = -29,71 joules 


3 A velocidade angular mínima, m, ocorrerá depois que a energia positiva máxima for trans¬ 
ferida do motor à carga, isto é, na posição (0) em que o somatório de energia positiva 
(área) dos pulsos de torque for máximo. 

4 A velocidade angular máxima, tu, ocorrerá depois que a energia negativa máxima tiver 
sido devolvida â carga, isto é, na posição (0) em que o somatório de energia (área) dos 
pulsos de torque for mínimo. 

5 Para encontrar as posições em 0 correspondentes à velocidade angular máxima e mínima 
e, desse modo, determinar a quantidade de energia necessária a ser armazenada no volante 
de inércia, precisamos integrar numericamente cada pulso dessa função de interseção a 
interseção com a linha média. Os pontos de interseção na Figura 11-11 foram nomeados A, 
B , C e D. (O programa FOURBAR - ver Apêndice A - faz essa integração numericamente 
para você, utilizando a regra do trapézio.) 

6 O programa Füurbar monta a tabela de áreas mostrada na Figura 11-11. Os pulsos po¬ 
sitivos e negativos são integrados separadamente como descrito a seguir. O ponto de re¬ 
ferência do gráfico da função utilizado indicará se um pulso negativo ou positivo será o 
primeiro a ser encontrado. O primeiro pulso nesse exemplo é positivo. 

7 A última tarefa è a de acumular a área desses pulsos começando em uma interseção ar¬ 
bitrária (neste caso, ponto A) e procedendo pulso a pulso até o fim de um ciclo. A Tabela 
11-1 mostra esse processo e o resultado. 

8 Note, na Tabela 11-1, que a velocidade mínima do eixo ocorre depois que o maior acú¬ 
mulo positivo de pulso de energia (+22,84 N-m) foi transferido do eixo motor ao sistema. 
Transferência de energia desacelera o motor. A velocidade máxima do eixo ocorre depois 
que o maior acúmulo negativo de pulso de energia (-6,87 N-m) foi transferido do sistema 
ao eixo motor. A variação de energia total é a diferença algébrica entre esses dois valores 
extremos, a qual, neste exemplo, é igual a -29,71 joules. Essa energia negativa que sai 
do sistema deve ser absorvida pelo volante de inércia e, então, retransferida ao sistema 
durante cada ciclo , de forma a suavizar a variação da velocidade do eixo. 


Dimensionando o volante de inércia Agora precisamos determinar o quão grande o 
volante de inércia precisa ser de forma a absorver essa energia para que a variação de velocidade 
seja aceitável. A variação da velocidade do eixo em um ciclo é chamada flutuação (Ff) e é igual a 

= (11.19a) 
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Podemos normalizar essa expressão a uma razão adimensional, dividindo-a pela velocida¬ 
de média do eixo. Essa razão é chamada de coeficiente de flutuação (Ar). 


£ _ (tòjníix ^min) 
média 


(11.19b) 


Esse coeficiente de flutuação é um parâmetro de projeto que deve ser escolhido pelo 
projetista. Ele é geralmente igualado a um valor entre 0,01 e 0,05, que corresponde de i 
a 5% de flutuação na velocidade do eixo. Quanto menor for o valor escolhido, maior terá 
de ser o volante de inércia. Trata-se de uma compensação: um volante de inércia maior irá 
custar e pesar mais no sistema, fatores que devem ser avaliados conforme a suavidade da 
operação desejada. 

Encontramos a variação da energia necessária, E, integrando a curva de torque: 

J 1 0 fÜ (!) f f \ 

(11.20a) 

e pode agora ser igualada ao lado direito da Equação 11.18c: 

£ = (11.20b) 

Fatorando essa expressão: 

^ ” 2 ^ ^ )(^ mâr — ® min ] ( ^ .20c) 


Se a função torque-tempo fosse puramente harmônica, então seu valor médio poderia ser 
expresso exatamente como 


^màdia- 


2 


( 11 . 21 ) 


Nossas funções de torque raramente serão puramente harmônicas, porém o erro introduzi¬ 
do pela utilização dessa expressão como uma aproximação da média é razoavelmente peque¬ 
no. Podemos agora substituir as equações 11.19b e 11.21 de forma a obter uma expressão para 
0 momento de inércia de massa do sistema necessário, 7^. 

^ = ^ ^ média ] ( k^médiii ] 

/,=—~ 2 - ( 11 . 22 ) 

* ÜJ média 

A Equação 11.22 pode ser utilizada para projetar 0 volante de inércia físico escolhendo 
um coeficiente de flutuação k desejado e utilizando o valor de E da integração numérica da 
curva do torque (ver Tabela 11-1) e a velocidade angular média do eixo, to, para computar 0 
momento de inércia necessário do sistema, I s . O momento de inércia de massa do volante, 7^ f é 
então igualado ao requerido pelo sistema, 7^. No entanto, se os momentos de inércia de massa 
dos outros elementos que rotacionam no mesmo eixo motor (como 0 motor) forem conhecidos, 
o momento de inércia do volante, 1 ^ pode ser reduzido dessa quantidade. 
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Valor médio 
não muda 


FIGURA 11-12 


Curva do forque de entrada para o mecanismo de quatro barras da Figura 11-8 após 
suavlzação por melo de um volante de inércia. 


O projeto mais eficiente para o volante de inércia, em termos de maximizar 7^-e minimizar 
a quantidade de material utilizado, é aquele em que a massa é concentrada na sua extremidade 
e seu cubo é suportado por raios, como uma carruagem. Isso coloca a maior parte da massa no 
maior raio possível e minimiza o peso para um dado L. Mesmo que, no projeto de um volante 
de inércia, um disco sólido plano e circular seja escolhido, por simplicidade de manufatura ou 
para obter uma superfície lisa para outras funções (como para a marcha de um automóvel), 
esse projeto deve ser feito visando reduzir o peso, e com isso, o custo. Desde que, em geral, I 
— mr 2 , um disco fino de diâmetro grande precisará de menos material para obter certo I do que 
um disco espesso de diâmetro pequeno. Materiais densos como ferro fundido e aço sâo esco¬ 
lhas óbvias para um volante de inércia. Alumínio raramente é utilizado. Embora muitos metais 
(chumbo, ouro, prata, platina) sejam mais densos que o ferro e o aço, é raro obter a aprovação 
do departamento financeiro para utilizá-los em um volante de inércia. 

A Figura 11-12 mostra a mudança do torque de entrada T^, para o mecanismo na Figura 
11 -8, após a adição de um volante de inércia dimensionado de forma a íbmecer um coeficiente 
de flutuação igual a 0,05. A oscilação do torque em relação ao valor médio fixo é agora de 5%, 
muito menor que o valor de antes sem o volante de inércia. Um motor com potência muito 
menor pode agora ser utilizado, já que o volante de inércia é capaz de absorver a energia que 
retoma do mecanismo durante seu ciclo. 


11-12 COEFICIENTE DE TRANSMISSÃO DE FORÇA EM UM MECANISMO 

O ângulo de transmissão foi introduzido no Capítulo 2 e utilizado nos capítulos subse¬ 
quentes como índice de desempenho para predizer o comportamento cinemático do mecanis¬ 
mo. Um ângulo de transmissão muito pequeno indica problemas de movimento e transmissão 
de força em um mecanismo de quatro banas. Intelizmente, o ângulo de transmissão tem apli¬ 
cação limitada. Ele é útü apenas para mecanismos de quatro barras e, mesmo assim, apenas 
quando os torques de entrada e saída forem aplicados a elos pivotados ao elo terra (isto é, a 
manivela e o seguidor). Quando forças externas são aplicadas ao elo acoplador, o ângulo de 
transmissão não diz nada sobre o comportamento do mecanismo. 

Holte e Chase^ definiram o índice de torça na junta (IFJ), que é útil como indicador de 
qualquer capacidade de um mecanismo para suavizar a transmissão de energia, independen¬ 
temente de onde as cargas são aplicadas no mecanismo. É aplicável tanto a mecanismos de 
ordem mais alta quanto ao mecanismo de quatro barras. 
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OIFJ para qualquer posição instantânea é definido como a razão da força estática máxima 
em qualquer junta de um mecanismo pela carga externa aplicada. Se a carga externa é uma 
força, então o IFJ é definido como 


IFJ = MÁX 



para todos os pares i, j (11 23a) 


Se a carga externa é um torque, então o IFJ é definido como 


IFJ = MÁX 



para todos os pares i, j 


(11,23b) 


em que, em ambos os casos, F t j é a força na junta do mecanismo que conecta os elos í e j. 

As F { j são calculadas a partir de uma análise estática de forças do mecanismo. As forças di¬ 
nâmicas podem ser muito maiores que as torças estáticas se as velocidades forem altas. Entretan¬ 
to, se o coeficiente de transmissão de força estática indicar um problema na ausência de qualquer 
força dinâmica, então a situação será obviamente pior com velocidade. O valor da maior força 
aplicada na junta em cada posição é utilizado, em vez de uma combinação de valores ou de um 
valor médio, com base no pressuposto de que um grande atrito em qualquer junta é suficiente 
para dificultar o desempenho do mecanismo, independentemente das forças nas outras juntas. 

A Equação 11.23a é adimensional e, desse modo, pode ser utilizada para comparar meca¬ 
nismos de projeto e geometria diferentes. A Equação 11,23b possui dimensões de comprimen¬ 
to similar, portanto è necessário ter cuidado ao comparar projetos quando a carga externa for 
um torque. Então, as unidades utilizadas em qualquer comparação precisam ser as mesmas, e 
os mecanismos comparados devem ser similares quanto ao tamanho. 

As Equações 11.23 aplicam-se a qualquer posição instantânea do mecanismo. Assim como 
com o ângulo de transmissão, esse coeficiente precisa ser avaliado para todas as posições do 
mecanismo dentro da faixa de movimento esperada, e deve ser o maior valor encontrado. A 
força de pico pode se movimentar de pino a pino, conforme o mecanismo rotaciona. Se as car¬ 
gas externas variarem com a posição do mecanismo, elas podem ser consideradas nos cálculos, 

Holte e Chase sugerem que o IF J seja mantido abaixo de um valor próximo a 2 para me¬ 
canismos cuja incógnita é a força. Valores maiores podem ser tolerados, especialmente se as 
juntas forem projetadas com bons rolamentos que sejam capazes de lidar com altas cargas. 

Há algumas posições do mecanismo para as quais o IFJ pode se tomar infinito ou indeter¬ 
minado, como quando o mecanismo atinge uma posição imóvel, definida como o momento em 
que o elo motriz ou junta motriz está inativa. Isso é equivalente a uma configuração estacio¬ 
nária, como descrito em capítulos anteriores, em que ajunta motriz é inativa na configuração 
estacionária particular. Essas posições devem ser identificadas e evitadas em qualquer caso, 
independentemente da determinação de qualquer índice de desempenho. Em alguns casos, o 
mecanismo pode ser imóvel, mas, ainda assim, capaz de suportar a carga. Ver referência [1] 
para informações mais detalhadas desses casos especiais. 


11.13 CONSIDERAÇÕES PRÁTICAS 

Este capítulo apresentou algumas abordagens quanto ao cálculo de forças dinâmicas de 
máquinas em movimento. A abordagem newtoniana fornece mais informação e é necessária 
para obter as forças em todas as juntas pinadas de forma que a análise de tensão em todos os 
elementos possa ser feita. Sua aplicação é bastante simples, requerendo apenas a criação de 
diagramas de corpo livre corretos para cada elemento e a aplicação das duas equações vetoriais 
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simples que expressam a segunda lei de Newton para cada corpo livre. Uma vez que essas 
equações estejam expandidas para cada elemento do sistema e colocadas na forma de uma 
matriz, sua solução (com um computador) é uma tarefa simples. 

O verdadeiro trabalho em projetar esses mecanismos está em determinar a forma e o tamanho 
desses elementos. Em adição aos dados cinemáticos, o cálculo das forças requer apenas massas, 
localizações dos CGs, e momento de inércia de massa em relação aos respecitvos CGs para que 
possa ser realizado. Esses três parâmetros geométricos caracterizam completamente o elemento 
para fins de modelagem dinâmica. Mesmo que as formas e materiais dos elos estejam completa- 
mente definidos no final de um processo de análise de forças (como em um reprojeto de um sistema 
já existente), é um exercício tedioso calcular as propriedades dinâmicas de formas complicadas. 
Sistemas atuais CAD de modelagem de sólidos fazem com que esse passo seja fácil por meio do 
cálculo automático desses parâmetros de qualquer elemento projetado dentro de seus domínios. 

Se, entretanto, você está começando o seu projeto do princípio, a sindrome do papel em 
branco surgirá para atormentá-lo. Uma primeira aproximação da forma dos elos e uma seleção 
dos materiais precisam ser feitas de modo a criar os parâmetros dinâmicos necessários para 
uma primeira análise de forças. Uma análise de tensão desses elementos, com base nos cálcu¬ 
los de força dinâmica, invariavelmente apresentará problemas que requeiram mudanças na for¬ 
ma dos elementos, exigindo, desse modo, uma nova determinação das propriedades dinâmicas 
e um recalculo das forças dinâmicas e tensões. Esse processo terá de ser repetido circularmente 
{iteração - ver Capitulo 1) até que um projeto aceitável seja alcançado. A vantagem em utili¬ 
zar um computador para resolver esses cálculos repetitivos é óbvia e nunca é excessiva. Um 
programa que solucione equações, como o Mathcad , Matlab ou TKSolver, será uma ajuda útil 
nesse processo, reduzindo a quantidade de programação computacional necessária. 

Estudantes que não possuem experiência em projetos em geral não sabem bem como lidar 
com o processo de projetar elementos para fins de aplicação dinâmica. As sugestões seguintes 
são oferecidas para que você dê os primeiros passos. Conforme ganhe experiência, você de¬ 
senvolverá seu próprio método. 

É frequentemente útil criar formatos complexos a partir da combinação de formas simples, 
pelo menos para uma primeira aproximação dos modelos dinâmicos. Por exemplo, um elo pode 
ser considerado formado de um cilindro oco em cada uma de suas pontas, conectados por um pris¬ 
ma retangular junto a sua linha central. É fácil calcular os parâmetros para cada uma dessas formas 
simples e então combiná-las. Os passos a ser seguidos seriam então (repetidos para cada elo): 

1 Calcule o volume, a massa, a localização do CG e o momento de inércia de massa em 
relação ao CG local de cada parte separada de seu elo construtivo. No nosso exemplo de 
elo, essas partes seriam os dois cilindros ocos e o prisma retangular. 

2 Encontre a localização do CG total do elo pelo método mostrado na Seção 10.4 e Equa¬ 
ções 10.3. Ver também a Figura 10-2. 

3 Utilize o teorema do eixo paralelo (Equação 10.8) para transferir os momentos de inércia 
de massa de cada uma das partes ao CG total do elo. Então some as parcelas individuais 
e transferíveis, Is , de cada uma das partes de forma a obter o I total do elo em relação ao 
seu CG total. Ver Seção 10.6. 

Os passos 1 a 3 vão gerar os dados geométricos de cada um dos elos necessários para a 
análise dinâmica, como discutido neste capitulo. 

4 Faça a análise dinâmica. 

5 Faça a análise de tensões dinâmicas e de deformação de todas as partes. 

6 Redimensione as partes e repita os passos de 1 a 5 até alcançar um resultado satisfatório. 
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Lembre-se de que elos com menos massa terão forças inercíais menores agindo neles e, 
desse modo, poderíam ter tensões menores, apesar de suas seções transversais serem pequenas. 
Também, momentos de inércia de massa pequenos dos elos podem reduzir o torque motor re¬ 
querido, especialmente em velocidades altas. Contudo, seja cauteloso em relação às deflexões 
dinâmicas de elos finos e leves se elas se tomarem muito grandes. Estamos supondo nessas 
análises que os corpos são rígidos. Essa consideração não é válida se os elos forem muito fle¬ 
xíveis. Portanto, sempre cheque tanto a deflexão como as tensões em seus projetos. 

11/14 REFERÊNCIAS 

1 Holte, J* and T, R. Chase. (1994). “A Force Transmíssion Index for Planar 

LínkagcMcchanisms.” Proc. af23rd Biermial Mechanisms Confemnce, Minneapolis, 

MN, p. 377. 

11/15 PROBLEMAS 


íi-i 


11-2 


* ** 11-3 


* ** 11-4 


Desenhe os diagramas de corpo livre dos cios do mecanismo de cinco barras engrenado 
mostrado na Figura 4-11 e escreva as equações dinâmicas para determinar todas as forças 
e o torque motor. Junte as equações simbólicas na forma de uma matriz para solucionar o 
problema. 

Desenhe os diagramas de corpo livre dos elos do mecanismo de seis barras mostrado na 
Figura 4-12 e escreva as equações dinâmicas para determinar todas as forças e o torque 
motor. Junte as equações simbólicas na forma de uma matriz para solucionar o problema, 

A Tabela PI 1-1 mostra os dados cinemáticos c geométricos para vários mecanismos bicla- 
-manivela do tipo c orientação mostrados na Figura PI 1-1. As localizações dos pontos são 
definidas como descrito no texto. Para a(s) linha(s) na tabela, use o método da matriz da 
Seção 11 .5 e os programas Mátrix (ver Apêndice A), Mathcad , Matlab t TKSoIver, ou uma 
calculadora com função matricial para determinar as forças c torques na posição mostrada. 
Considere que o coeficiente dc atrito p entre o bloco deslizante c o terra c nulo. Você pode 
checar a sua solução abrindo o arquivo de soluções chamado PI l-03x (em que x é a letra 
da linha) dentro do programa Slider (ver Apêndice A). 

Repila o Problema 11-3 utilizando o método do trabalho virtual para determinar o torque 
dc entrada no elo 2. Dados adicionais para as linhas correspondentes são fornecidos na 
Tabela PI 1-2, 


***11-5 A Tabela PI 1-3 mostra os valores cinemáticos c geométricos para diversos mecanismos dc 
quatro bairas com juntas pinadas do tipo c orientação mostrados na Figura P11-2. Todos 
têm 0 j = 0. As localizações dos pontos sâo definidas como descrito no texto. Para a(s) 
linha(s) na tabela, use o método da matriz da Seção 11.4 c o programa Matrix ou uma 
calculadora com função matricial para determinar as forças e torques na posição mostrada. 
Você pode checar a sua solução abrindo o arquivo de soluções chamado PI l-05x (em que x 
é a letra da linha) dentro do programa Füurbar (ver Apêndice A). 

* *** 11-6 Repila o Problema 11-5 utilizando o método dos trabalhos virtuais para determinar o 

Iorque motor do elo 2. Dados adicionais para as linhas correspondentes são fornecidos na 
Tabela PI 1-4 em unidades de m/s e graus. 

* *** 11-7 Para a(s) linha(s) mostrada(s) na Tabela PI1-3 (a-f), entre com os dados no programa 

Fourbar (ver Apêndice A), calcule os parâmetros do mecanismo para ângulos da 
manivela de zero a 360° com incrementos de 5°, com a 2 = 0, e projete um volante de 
inércia para suavizar o Iorque dc entrada utilizando um codicicnle de flutuação igual a 
0,05. Minimize o peso do volante dc inércia. 


TABELA P11 -0 
Motriz de tópicos/ 
problemas 


11 A Analise de forço de 
um mecanismo de 
quatro barras 

Instôntanea 
11-8,11-9,11-10, 
11 - 11 , 11 - 12 , 11-20 
Contínua 

11-13,11-15,11-21, 
11-26, 11-29,11-32, 
11-35,11-38 

11.5 Análise de força de 
um mecanismo 
biela manivela 

11-16,11-17,11-18 

11.7 Mecanismos com 
mais de quatro barra 

U-l, 11-2 

ll.â Forçaseforques 
vibratórios 

11-3,11-5 

11.10 Análise do torque 
por meio do método 
de energia 

11-4, 11-6,11-22, 
11-23,11-24,11-25, 
11-27,11-28,11-30, 
11-31, 11-33, 11-34, 
11-36,11-37,11-39 

11.11 Volantes de inércia 
11-7, 11-19, 11-40 a 
11-44 

11.12 Coeficiente de 
transmissão de força 
de um mecanismo 

11-14 


* Respostas no Apêndice F. 


** É adequado solucionar 
esses problemas 
utilizando os programas 
soluctonadores de matriz: 
Mathcad y Mathib ou 
TKSoher. 
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TABELA PI 1-1 Dados para o Problema 11 -3 <Ver Figura PI 1-1 para 
nomenclatura) 

Parte 1 Comprimentos em mm, ângulos em graus, massa em kg, velocidade angular em rad/s 


Linha 

elo 2 

elo 3 

deslo- „ 

camento 

"2 

a 2 

rri 2 

ÍTJ 3 

m 4 

a. 

101,6 

304,8 

0,0 

45 

10 

20 

0,35 

3,50 

10,51 

b. 

16,2 

254,0 

25,4 

30 

15 

- 5 

8,76 

17,51 

35,03 

c. 

127,0 

381,0 

” 25,4 

260 

20 

15 

1,75 

3,50 

5,25 

d. 

152,4 

508,0 

25,4 

-75 

-10 

- 10 

1,05 

26,27 

8,76 

e. 

50,8 

203,2 

0,0 

135 

25 

25 

0,18 

0,70 

2,45 

f. 

254,0 

889,0 

50,8 

120 

5 

”20 

26,27 

52,54 

8,76 

9 ■ 

177,8 

635,0 

” 50,8 

-45 

30 

- 15 

14,01 

35,03 

17,51 

Parte 2 

Aceleração angular em rad/s 2 , momento de inércia de 

massa em kg-m 2 , torque em IM-m 

Linha 

I 7 h 

üg 2 

S 2 

Rg 3 

6 3 

f pi 

6^3 R r* 

6 */>S 

T, 


£ J 

mag 

(3/10 

mag 

(3/10 

mag 

ông mag 

(3/10 

d 

o. 

0,011 0,023 50,8 

0 

127,0 

0 

0,00 

Q 0,0 

0 

2,26 

b. 

0,023 0,045 25,4 

20 

101,6 

”30 

44,48 

45 101,6 

30 

- 3,95 

Cr 

0,000 0,011 7 ó ,2 

-40 

228,6 

50 

142,34 

270 0,0 

0 

- 7,34 

d. 

0,014 0,034 76,2 

120 

304,8 

60 

66,72 

180 50,8 

60 

- 1,36 

e r 

0,034 0,090 12,7 

30 

76,2 

75 

26,69 

- 60 50,8 

75 

4,52 

f. 

0,027 0,068 152,4 

45 

381,0 

135 

111,21 

270 ao 

0 

- 8,47 

9- 

0,051 0,102 101,0 

”45 

254,0 

225 

40,03 

120 127 

45 

- 10,17 

Parte 3 

Forças em IV, magnitude da aceleração lineai 

em m/s 2 




Linha 


a 3 






a 9 i 




mcrg 

ông 

mag 

(500 

mag 

ông 


0 . 

166,40 

- 2,40 

5,18 

213,69 

9,43 

200,84 

9,07 

180 

d 

177,13 

34,33 

5,72 

231,27 

14,97 

200,05 

18,08 

180 

Cr 

195,17 

- 134,76 

30,50 

37,85 

53,04 

43,43 

23,6 

0 

d. 

199,86 

- 29,74 

7,66 

230,71 

13,00 

74,52 

0,61 

180 

e. 

169,82 

113,12 

7,94 

- 17,29 

24,81 

- 58,13 

21,58 

0 

f. 

169,03 

3,29 

4,88 

23,66 

7,68 

- 29,93 

7,67 

0 

9 - 

186,78 

- 172,20 

204,53 

90,95 

124,70 

134,66 

124,70 

180 


TABELA PT 1-2 Dados para o Problema 11 -4 

Ver Tabela Pl 1-1. O sistema de unidades é o mesmo desta tabela 


Linha 

a> 3 

Vg^ag 

Vg 2 àng 

Vg^mag 

Vg^àng 


Vgàng 

Vp 3 mag 

Vp ò àng 

0. 

- 2,43 

0,506 

135 

0,895 

152,09 

0,893 

180 

0,895 

152,09 

b. 

- 3,90 

0,381 

140 

1,025 

14 ai 4 

0,621 

180 

0,678 

153,35 

c. 

1,20 

1,524 

310 

2,276 

” 0,23 

2,382 

0 

2,276 

” 8,23 

d. 

0,83 

0,762 

315 

1,755 

191,15 

1,615 

180 

1,794 

191,01 

e. 

4,49 

0,386 

255 

1,423 

211,93 

0,737 

180 

1,559 

204,87 

f. 

0,73 

0,762 

255 

1,547 

210,72 

0,977 

180 

1,547 

210,72 

9 

- 5,98 

3,048 

0 

5,371 

ál r 31 

4,220 

0 

5,298 

53,19 
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FIGURA P11-1 

Geometria do mecanismo, notação e diagrama de corpo livre para os problemas 11-3 a 11-4, 
















































604 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 11 


TABELA PI 1-3 Dados para os problemas 11-5 e 11-7 (ver Figura PII-2 para nomenclatura) 


Parte 1 

Comprimentos em mm, ângulos em graus, aceleração angu ia r em rad/s 2 





Unha 

elo 2 

©lo 3 ©lo 4 ©lo 1 °2 °3 

S 4 

“2 


a 3 

a 4 

a. 

101,6 

304,8 203,2 331,0 45 24,97 

99,30 

20 


75,29 

244,43 

b 

76,2 

254,0 304,8 152,4 30 90,15 

100,60 

- 5 


140,96 

161,75 

c. 

127,0 

381,0 355,6 50,8 260 123,70 

151,03 

15 


78,78 

53,37 

d. 

152,4 

508,0 406,4 254,0 -75 91,82 

124,44 

-10 


- 214,84 

-251,82 

e. 

50,8 

203,2 177,8 228,6 135 34,02 

122,71 

25 


71,54 

-14,19 

f. 

431,8 

889,0 584,2 101,6 120 348,08 

19,01 

- 20 


- 101,63 

- 150,86 

g- 

177,8 

635,0 254,0 482,6 100 4,42 

61,90 

- 15 


- 17,38 

-168,99 

Parte 2 

Velocidade angular em rad/s, momento de inércia de massa em kg-m 2 torque em N-m 



Linha 

ü> 2 

Ü) 3 to 4 m 2 n ?3 m A 

*2 

*3 

\ 

4 h 

T 4 

a. 

20 

-5,62 3,56 0,35 3,50 17,51 

0,011 

0,023 

0,056 -1,69 

2,82 

b r 

10 

- 10,31 -7,66 8,76 17,51 35,03 

0,023 

0,045 

0,045 1,36 

0,00 

c. 

20 

16,60 14,13 1,75 3,50 8,76 

0,006 

0,011 

0,015 “1,13 

2,26 

dr 

20 

3,90 -3,17 1,05 26,27 12,26 

0,014 

0,034 

0,017 0,00 

3,39 

Or 

20 

1,06 5,61 0,18 7,01 15,76 

0,034 

0,090 

0,034 2,82 

4,52 

f. 

20 

18,55 21,40 26,27 52,54 43,78 

0,027 

0,068 

0,104 0,00 

-2,82 

g ■ 

20 

4,10 16,53 14,01 35,03 21,02 

0,051 

0,102 

0,061 0,00 

0,00 

Parte 3 

Comprimentos em mm, ângulos em graus, acelerações lineares em m/s 2 





Linha 

R 92 

mag 

R 9ò R 9ò R 9a R 9a 

àng mag ông mag àng 

a 92 

mag 

a 92 

àng 


a 9s 

mag 

°S3 

ãng 

a 

50,8 

0 127,0 0 101,6 30 

20,35 

222,14 


42,96 

208,24 

b. 

25,4 

20 101,6 - 30 152,4 40 

2,54 

232,86 


25,03 

194,75 

c. 

76,2 

- 40 228,6 50 177,8 0 

30,50 

37,85 


79,27 

22,45 

d. 

76,2 

120 304,8 60 152,4 -30 

30,50 

226,43 


115,39 

81,15 

e. 

1Z7 

30 76,2 75 50,8 - 40 

5,09 

341,42 


19,05 

295,98 

t 

152,4 

45 381,0 135 254,0 25 

61,04 

347,86 


306,43 

310,22 

9 ■ 

101,6 

-45 254,0 225 101,6 45 

40,67 

237,15 


65,08 

-77,22 

Parte 4 

Acelerações lineares em m/s 2 forças em N, comprimentos em mm, ângulos em graus 



Unha 

°04 

mag 

°S4 F Pi 5 Fí>3 R P* B »P3 F PA & F Pi 

ông mag ông mag àng mag ông 

R P& 

mag 

àng 

a. 

24,87 

222,27 0,00 0 0,00 

0 177,93 

30 

203,2 

0 

b, 

26,22 

256,52 17,79 30 254,0 

45 66,72 

55 

304,8 

0 

c. 

36,74 

316,06 0,00 0 0,00 

0 333,62 

45 

355,0 

0 

d. 

38,36 

2,15 8,90 45 381,0 

180 88,96 270 

406,4 

0 

©, 

1,75 

286,97 40,03 0 152,4 

60 71,17 

60 

177,8 

0 

f. 

122,45 

242,25 0,00 0 0,00 

0 102,31 

0 

584,2 

0 

g ■ 

32,63 

-41,35 53,38 -60 228,6 

120 142,34 

20 

254,0 

0 
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GeometTÍa do mecanismo, notaçào e diagrama de corpo livre para os problemas 1 1-5 a 1 1-7. 
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TABELA PI 1 -4 Dados para o Problema 11 -6 


Linha 

mag 

^2 õng 

^93 mag 

^3 âng 

^94 mag 

^4 âng 

^3 mag 

^3 âng 

^P 4 mag 

V P 4 âng 

CT. 

1,01 ó 

135,00 

1,383 

145,19 

0,361 

219,30 

1,383 

145,19 

1,051 

-160,80 

b. 

0,254 

140,00 

0,545 

14,74 

1,167 

56,60 

3,101 

40,04 

3,315 

29,68 

c , 

1,524 

"50,00 

4,875 

299,70 

2,512 

241,03 

4,875 

"60,30 

7,537 

-118,97 

d. 

1,524 

135,00 

2,397 

353,80 

0,483 

4,44 

3,874 

"3,13 

1,724 

26,38 

e , 

0,254 

255,00 

1,089 

223,13 

0,285 

172,71 

0,940 

-140,37 

1,230 

-155,86 

f. 

3,048 

255,00 

15,698 

211,39 

5,435 

134,01 

15,968 

-148,61 

17,579 

116,52 

9- 

£032 

145,00 

3,005 

205,52 

1,679 

196,90 

3,933 

-152,36 

5,516 

164,33 



dimensões cm mm 

FIGURA PI 1-3 

Problema 11-8. 


*** 11-8 Á Figura PI 1-3 mostra um mecanismo de quatro barras c suas dimensões. À manivela de 
aço e o seguidor têm uma seção transversal uniforme de 25 mm de largura por 13 mm de 
espessura. O acoplador de alumínio tem espessura igual a 19 mm. Na posição instantânea 
mostrada, a manivela O^ tem w = 40 rad/s e a - * 20 rad/s 2 . Existe uma força horizontal 
no ponto P de F = 222 N. Determine todas as forças na articulação c o torque necessário 
para movimentar a manivela neste instante. 

*** 11-9 A Figura PI Ma mostra um mecanismo de quatro barras e suas dimensões cm metros. A 
manivela de aço c o seguidor têm uma seção transversal uniforme de 50 mm de largura 
por 25 mm de espessura. O acoplador de alumínio tem espessura igual a 25 mm. Na 
posição instantânea mostrada, a manivela Oyl tem to =10 rad/s e a = 5 rad/s 2 . Existe 
uma força vertical no ponto P de F= 100 N. Determine todas as forças na articulação e o 
torque necessário para movimentar a manivela neste instante. 

*** 11-10 A Figura PI Mb mostra um mecanismo de quatro barras e suas dimensões cm metros. A 
manivela de aço e o seguidor têm uma seção transversa] uniforme de 50 mm de largura 
por 25 mm de espessura. O acoplador de alumínio tem espessura igual a 25 mm. Na 
posição instantânea mostrada, a manivela Oyí tem to = 15 rad/s e a = -10 rad/s 2 . Existe 
uma força horizontal no ponto P de F = 200 N. Determine todas as forças na articulação 
e o torque necessário para movimentar a manivela neste instante. 


* Respostas no Apêndice F. 


* * É adequado soluc ionar 
esses problemas 
utilizando os programas 
solucionadores de 
equações: Mathcad^ 
Mütiab ou TKSúIver, 


*** Éadequado 
solucionar esses 
problemas utilizando o 
programa Fouriíàr. 



FIGURA Pll-4 

IMHMMlIMPMaiaR 

Problema 11-9 ao 11-10. 
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***11-11 A Figura P11 -5a mostra um mecanismo de quatro barras c suas dimensões em metros. 
A manivela de aço, o acoplador e o seguidor tõm uma seção transversal uniforme 
de 50 mm de largura por 25 mm de espessura. Na posição instantânea mostrada, a 
manivela O^i tem <ú = 15 rad/s e a = -10 rad/s 2 . Existe uma força vertical no ponto 
P de F = 500 N. Determine todas as forças na articulação c o torque necessário para 
movimentar a manivela neste instante. 


****** 11 -12 A Figura P1 l-5b mostra um mecanismo de quatro barras e suas dimensões em metros. 

A manivela dc aço, o acoplador c o seguidor tem uma seção transversal uniforme de 50 
mm dc diâmetro. Na posição instantânea mostrada, a manivela O^Á tem ta = 10 rad/s e 
a = 10 rad/s 2 . Existe uma força horizontal no ponto P dc F =300 N. Determine todas as 
forças na articulação c o torque necessário para movimentar a manivela neste instante. 

***11-13 A Figura P11 -6 mostra uma máquina dc tear dotada de um lançador a jato de água e 
acionada por um par dc mecanismos dc quatro barras Grashof manivela seguidor A 
manivela rotacíona a 500 rpm. O apoio c fixado entre as juntas da manivela seguidor 
dos dois mecanismos em seus respectivos / 3 4 . O peso combinado do pente de tear 
e do apoio é de 129 N. Uma força de balida do tecido è aplicada ao pente de tear, 
como mostrado. Os cios dc aço tõm uma seção transversal uniforme dc 50 x 25-mm. 
Encontre as forças nas juntas pinadas para uma volta da manivela. Encontre a função 
torque-íempo requerida para movimentar o sistema. 


***11-14 A Figura PI 1-7 mostra um alicate de pressão. Determine a força F máíJ necessária para 
gerar F clíjn ^ = 8,9 kN. Encontre as forças na articulação. Qual c o indiec dc força 
na junta (IFJ) nessa posição? 


**11-15 A Figura P11 -8 mostra um mecanismo transportador do tipo viga que opera a 
velocidade baixa (25 rpm). Cada uma das caixas sendo empurradas pesa 222 
N. Determine as forças na articulação do mecanismo e o torque requerido para 
movimentar o mecanismo durante uma volta. Despreze as massas dos cios. 


* * 11 -16 A Figura P11 “9 mostra a superfície de uma relificadora plana que opera a 120 rpm. O 
raio da manivela é igual a 22 mm, o acoplador possui um comprimento dc 157 mm c 
seu deslocamento 6 dc 40 mm. A massa da mesa c da peça dc trabalho cm conjunto à 
igual a 50 kg. Determine as forças na articulação, as caibas nos cursores laterais c o 
torque motor durante uma volta. Despreze a massa da manivela e dos elos. 


* Respostas uo Apêndice F. 


** É adequado solucionar 
esses problemas 
utilizando' os programas 
solucíonadores de 
equações: Mathcad, 
Matlàb ou TKSofaen 



FIGURA PI 1-5 


Problemas 11-11 a 11-12. 
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Chegada 
dos fios 


Manivela 


Pente 


Força de 
batida no 



Tecido 


(b) Mecanismo, apoio, cano fino e dimensc 


Acoplador 

WwtrQdQ Seguidor 
Mecanismo dc quatro barras 


Apoio 


500 rpm 


Pente 

de tear Força de batida 
2402 N 


(a) Fios, lançador, apoio, pente e acionamento 
do apoio para uma máquina de tear acionada 
por meio de um jato de água 


(c) Aceleração no apoio e força no pente de tear 



FIGURA PU-6 


Problema 11-13. Mecanismo de quatro barras para movimentar o apoio da máquina de tear, mostrando os forças e 
acelerações no pente de tear. 



^müo 




c fíiílO 


ÁB = 20,3, BC - 31,2, CD - 39,4, ÁD = 61,0 

todas as dimensões em mm 


FIGURA Pll-7 

Problema 11-14. Alicate de pressão. 


























ANÁLISE DINÂMICA 


609 




Problema 11-16, 



FIGURA PI 1-10 

Problema 11-17, Serra alternativa motorizada. Adaptado de p, H, Hill e W, P. Rule. (I9áü). Mechanbms: Analysis and Design, com 
autorização. 
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Balancím (4) 


Estaçao i 
de l 
descarga [ 
de papel j 


„ Elos em V (4) 


Cilindro 
pneumático (2) 


FIGURA PI 1-11 

Problema 11-8. 


** 11-17 


** IMS 


** 11-19 


11-20 


** É adequado solucionar 
esses problemas 
utilizando os programas 
soluciona dores de 
equações: Mathcad i 
Matlab ou TKSúlver. 


A Figura P11 -10 mostra uma serra alternativa motorizada que opera a 50 rpm. Amanivela 
balanceada tem 75 rnm, a seção transversal uniforme do acoplador possui um comprimento de 
170 mm, pesa 19,62 N e seu deslocamento 6 de 45 mm. O elo 4 pesa 147,15 N. Encontre 
as Forças na articulação, a carga na lateral do cursor e o torque motor para uma revolução, 
considerando uma força cortante de 250 N para a frente e 50 N na volta. 

A Figura PI 1-11 mostra uma estação de descarga de papel. O rolo de papel tem OD = 0,9 
m, ID = 0,22 m, possuí um comprimento de 3,23 m c tem densidade de 984 kg/m 3 . Os 
garfos que suportam o rolo possuem um comprimento de 1,2 m. O movimento é lento, 
de forma que a força de inércia pode ser desprezada. Determine a força requerida pelo 
cilindro pneumático para que o rolo rotacione cm 90°. 

Derive uma expressão para a relação entre a massa do volante de inércia e o parâmetro 
adímensíonal raio/espessura (r//) para um volante circular sólido com momento de inércia 
/. Plote essa função para um valor arbitrário de / c determine a razão rft ótima para 
minimizar o peso do volante de inércia para esse I. 

A Figura PI 1-12 mostra o mecanismo de uma bomba para extração de petróleo em 
campo. Á cabeça do balancím é dimensionada de forma que a extremidade inferior de 
um cabo flexível anexado a ela estará sempre posicionada sobre o cabeçote do poço, 
indcpcndcntcmcntc da posição do balancim 4. A haste da bomba, que conecta a bomba 
na caixa do poço, é conectada à extremidade inferior do cabo. À força existente na haste 
da bomba no golpe de subida é de 13 211 N e a força no golpe de descida é de 10 231 N. 

O elo 2 pesa 2,661 kN e possui um momento de inércia de massa de 1,333 kg-m 2 , ambos 
incluindo o contrapeso. Seu CG se encontra no centro do elo, a 335 mm de 0 2 . 0 do 
3 pesa 480,4 N c seu CG está posicionado no centro do elo, a 1,016 mm dc A. Ele tem 
um momento dc inércia dc massa dc 16,95 kg-m 2 . O do 4 pesa 12,04 kN c possui um 
momento dc inércia de massa dc 1209 kg-m 2 , ambos incluindo o contrapeso. Seu CG está 
posicionado no centro do do, como mostrado. A manivela rotacíona com uma velocidade 
constante de 4 rpm SAH. No instante mostrado na figura, o ângulo da manivela está a 45° 
cm relação ao sistema dc coordenadas global. Determine todas as forças na articulação c 
o torque requerido para movimentar a manivela para a posição mostrada. Inclua a ação da 
gravidade, porque os elos são pesados c a velocidade 6 baixa. 
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Problemas 11 -20 a 11-23. Uma bomba de exíração de petróleo - dimensões em metros. 


** 11-21 

** 11-22 

** 11-23 

** 11-24 


Use a informação do Problema 11-20 para encontrar c plotar todas as forças na articulação 
e o lorque requerido para movimentar a manivela durante uma revolução dessa manivela. 

Use a informação do Problema 11-20 para encontrar o torque requerido para movimentar 
a manivela para a posição mostrada utilizando o método do trabalho virtual. 

Use a informação do Problema il-20 para encontrar e plotar o lorque requerido para 
movimentar a manivela durante uma revolução utilizando o método do trabalho virtual. 


Na Figura PI 1-13, os dos 2 e 4 pesam, cada um, 8,9 N c há dois de cada (há outro 
conjunto atrás). Seus CGs se encontram no ponto central de cada um. O elo 3 pesa 44,5 N. 



233,0 


70,1 


dimensões em mm 


FIGURA PI 1-13 

Problema 11-24, O mecanismo de um bagageiro de avião.. 


** É adequado solucionar 
esses problemas 
utilizando os programas 
soluciona dores de 
equações: Malhcad, 
Matlab ou TKSoiver. 
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O momento de inércia de massa dos elos 2, 3 c 4 são 8,02E-3 ? 4,S6E-2 c S,7ÜE-3 kg-m 2 , 
respectív amente. 

Determine o torque necessário para iniciar uma rotação lenta SÁH no elo 2 a partir da 
posição mostrada utilizando o método do trabalho virtual. Inclua as forças da gravidade, 
porque os elos são pesados c a velocidade 6 baixa. 

1116 PROJETOS 

A seguinte declaração de problema se aplica a todos os projetos listados. 

Es ías declarações de projeto de larga escala não dispõem, deliheradamente, de detalhes nem de 
estrutura e são vagamente definidas. Portanto t são similares a um tipo de "identificação de necessida¬ 
de " ou de declaração de problema comumente encontrado na prática da engenharia. É deixado para o 
estudante estruturar o problema com base em pesquisas preliminares, bem como criar uma declaração 
clara de objetivos e um conjunto de especificações de desempenho antes de tentar projetar uma solução. 
Esse processo de projeto está enunciado no Capítulo l e deve ser seguido em todos esses exemplos. To¬ 
dos os resultados devem ser documentados em um relatório profissional de engenharia. Ver Bibliografia 
no Capitulo 1 para referências quanto ã realização de relatórios. 

Alguns destes problemas de projeto são baseados nos projetos cinemáticos do Capitulo 3. Esses 
dispositivos cinemáticos podem ser agora projetados de forma mais realista , levando em consideração 
as forças dinâmicas que eles geram, A estratégia, na maioria dos seguintes problemas de projeto, é 
manter as forças dinâmicas na articulação e f com isso, as forças vibratórias a um valor mínimo, assim 
como manter a curva torque-tempo de entrada o mais suave possível de forma a minimizar a potência 
requerida. Todos esses problemas podem ser solucionados com um mecanismo de quatro barras com 
juntas pinadas. Isso permitirá utilizar o programa FüURBAR (ver Apêndice A) para realizar os cálculos 
cinemáticos e dinâmicos em uma grande quantidade e variedade de projetos, em pouco tempo. Há infini¬ 
tas soluções viáveis para esses problemas. Itere várias vezes para encontrar a melhor solução! Todos os 
elos devem ser projetados detalhadamente quanto a sua geometria (massa, momento de inércia etc.). Um 
software como o Mathcad, Matlab, ou TKSolvcr será útil aqui. Determine todas asforças na articulação, 
forças vibratórias, torque vibratório e potência de entrada requerida para seus projetos. 

P11-1 Um professor de tênis precisa de um lançador dc bolas melhor para a prática. Esse dispositivo 
deve disparar uma sequência dc bolas de tênis padrão dc um lado dc uma quadra de tênis 
padrão sobre a rede, de modo que elas aterrissem e saltem dentro cada uma das três áreas 
da quadra definidas pelas linhas brancas desta. A ordem e a frequência da aterrissagem de 
bolas em cada uma das três áreas devem ser aleatórias. Ele deve operar automaticamente 
c sem supervisão, exceto para o rccarrcgamcnto de bolas. Ele deve lançar 50 bolas entre 
os rccarrcgamcntos. O tempo dc lançamento de bolas deve variar. Por simplicidade, um 
mecanismo com juntas pinadas acionado por motor é preferido. Pede-se que você projete tal 
dispositivo de forma que ele seja montado em cima de um tripé de 1,5 m de altura. Projete o 
dispositivo, e o seu apoio, de forma que eles tenham estabilidade em caso de torção devido 
ás forças c íorques vibratórios, que também devem ser minimizados no desenvolvimento do 
projeto de seu mecanismo, Minimize o torque dc entrada. 

P11 -2 A fundação “Salve o prato” pediu que um lançador de pratos mais humano fosse 

desenvolvido. Enquanto ainda não tem sucesso cm aprovar uma legislação para prevenir 
o massacre cm grande escala dessas pequenas criaturas, está preocupada com os aspectos 
desumanos das grandes acelerações impostas ao prato ao ser lançado para o alto para o 
praticante accríá-lo no voo. A necessidade é de um lançador que acelere o prato suavemente 
na sua trajetória desejada. Projete um lançadora ser montado sobre um cadeira infantil 
de 7 kg. Controle seus parâmetros dc projeto de forma a minimizar as forças e os torques 
vibratórios, a fim dc que a cadeira permaneça o mais estável possível durante o tiro do prato. 
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PI 1-3 A máquina dc balanço para crianças, que funciona com moedas, presente cm shoppings, 

fornece um movimento oscilante pouco criativo para o ocupante. Há a necessidade de uma 
máquina de balanço melhor que forneça movimentos mais interessantes, mas continue sendo 
segura para crianças pequenas. Projete o equipamento para montá-lo na caçamba dc uma 
caminhonete. Mantenha as forças vibratórias no valor minimo possível e a curva torque- 
tempo o mais suave possível. 

P11 A A NASA quer uma máquina dc gravidade zero para treinamento dc astronautas. Essa 

máquina deve levar uma pessoa e gerar uma aceleração negativa de Impelo maior tempo 
possível. Projete esse mecanismo e monte-o cm uma superfície plana dc forma a minimizar 
as forças dinâmicas e o torque motor. 

P11 “5 A Corporação Máquinas dc Diversão quer um cavalo mecânico portátil que proporcione 

uma atração excitante, mas, ao mesmo tempo, comporte duas ou quatro pessoas c possa ser 
rebocado por uma picape de um lugar a outro. Projete esse dispositivo e o equipamento de 
montagem à caminhonete, minimizando as forças dinâmicas e o torque motor. 

PI 1 “6 A Força Aérea requisitou um simulador para treinamento de pilotos que os exponha a 

forças G similares às que eles experimentam em manobras de batalhas aéreas. Projete este 
dispositivo c moníc-o cm uma referência plana de modo que as forças dinâmicas c o torque 
motor sejam minimizados. 

P11 -7 Precisa-se dc um touro mecânico cm um bar “Yupic”, cm Boston, para animar o público. Ele 

deve ser uma ‘‘montaria selvagem” excitante, mas segura. Projeto esse dispositivo c monte-o em 
uma referência plana de modo que as forças dinâmicas e o torque motor sejam minimizados. 

PI 1 -8 A companhia Gargantuan Motors está projetando um novo veículo dc transporte militar 
leve. Seu mecanismo atual de limpador de para-brisas cria forças vibratórias tão grandes 
quando se movimenta eom velocidade máxima, que os motores estão quebrando! Projete um 
mecanismo limpador dc para-brisas melhor para rotacionar a pá blindada do limpador dc 5 
kg, a 90°, minimizando o torque motor e as forças vibratórias. A força do vento sobre a pá, 
perpendicular ao para-brisa, é de 200 N. O coeficiente de atrito entre as pás do limpador de 
para-brisas c o vidro c dc 0,9. 

P11 -9 A arma mais recente dc um helicóptero do exército deve ser montada com uma metralhadora que 
lança balas dc urânio com 50 mm dc diâmetro e 200 mm dc comprimento a uma taxa dc 10 tiros 
por segundo. A força dc reação (recuo) pode perturbar a estabilidade do helicóptero. É necessário 
um mecanismo que possa ser montado na estrutura do helicóptero e forneça uma força vibratória 
sincronizada, com 180° dc diferença dc fase cm relação à pulsação da força dc recuo, para 
neutralizar o recuo da arma. Projete tal mecanismo c minimize o torque c a potência requerida 
pelo motor da aeronave. O peso total do seu dispositivo também deve ser minimizado. 

PI 1-10 Estacas dc aço são univcrsalmentc utilizadas como base para grandes edifícios. Elas são 

frequentemente fixadas ao chão por meio de martelos movimentados por um bate-estaca. Em 
certos solos (areia, lama), as estacas podem vibrar na terra por meio de um “acionamento 
vibratório” que transmite uma força dinâmica vibratória, vertical, na ou próxima à frequência 
natural do sistema cstaca-terra. A estaca pode litcralmcnte penetrar sem esforço na terra em 
situações ótimas. Projete um mecanismo vibratório de quatro barras para fixação de estacas 
que, quando seu elo-terra está firmemente fixado ao topo dc uma estaca (suportada por um 
guindaste), transmitirá uma força dinâmica vibratória que c prcdominantcmcntc direcionada 
ao longo do comprimento da estaca, ou seja, seu eixo vertical. À velocidade de operação deve 
scr próxima à frcquõneia natural do sistema cstaea-icrra. 

PI 1 -11 Mecanismos para mistura de tinta são comuns em lojas de material de coniruçao e de pintura. 
Embora misturem bem as tintas, são barulhentos e transmitem vibrações às prateleiras e 
contadores. Um projeto melhor do mecanismo para mistura dc tinta ó possível utilizando 
o mecanismo de quatro barras balanceado. Projete um dispositivo portátil apoiado no chão 
(mas não fixo a cle) e minimize as forças vibratórias, sem deixar de misturar cficazmeníe as 
tintas. 



Capítulo 


BALANCEAMENTO 

Á moderação é o melhor, 

como também evitar todos os extremos. 

PLUTARCO 


12,0 INTRODUÇÃO 

Qualquer elo ou membro que está em rotação pura pode, em teoria, ser perfeitamente 
balanceado para eliminar todas as forças vibratórias e momentos vibratórios. É uma prática 
de projeto aceitável balancear todos os membros em rotação em uma máquina, amenos que 
forças vibratórias sejam desejadas (como em um mecanismo vibratório, por exemplo). Um 
membro rotativo pode ser balanceado estática ou dinamicamente. O balanço estático é um 
subsistema do balanço dinâmico. Realizar um balanceamento completo requer que seja feito 
um balanceamento dinâmico. Em alguns casos, o balanceamento estático pode ser um subs¬ 
tituto aceitável para o balanceamento dinâmico e é geralmente mais fácil de fazer. 

Partes rotativas podem, e em geral devem, ser projetadas para serem inerentemente ba¬ 
lanceadas por suas geometrias. Entretanto, as variabilidades das tolerâncias de produção ga¬ 
rantem que ainda haverá algum desbalanceamento em cada parte. Assim, um procedimento de 
balanceamento deverá ser aplicado a cada parte depois de manufaturada. A intensidade e posi¬ 
ção de qualquer desbalanceamento podem ser medidas com bastante precisão e compensadas 
pela adição ou remoção de material nos lugares certos. 

Neste capítulo, investigaremos os processos matemáticos para determinar e projetar um 
estado de balanço estático e dinâmico em elementos rotativos e também em mecanismos que 
possuem movimento complexo, como os mecanismos de quatro barras. Os métodos e equipa¬ 
mentos utilizados para medir e corrigir desbalanceameníos em montagens manufaturadas tam¬ 
bém serão discutidos. É bastante conveniente usar o método de d’Alembert (ver Seção 10.14) 
quando o assunto discutido é desbalanceamento rotativo, com aplicação de forças inerciais aos 
elementos rotativos, então é o que faremos. 
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12.1 BALANCEAMENTO ESTÁTICO 

Apesar de seu nome, o balanceamento estático ê aplicável a coisas em movimento. As 
forças não balanceadas que nos interessam são devidas âs acelerações de massa do sistema. A 
exigência do balanceamento estático é simplesmente que a soma de todas as forças em um 
sistema em movimento (incluindo forças inerciais de d ! Àlembert) deve ser zero. 

^F-ma-0 (12.1) 

Isso, claro, é simplesmente uma reformulação da lei de Newton discutida na Seção 10.1. 

Outro nome para balanceamento estático é balanceamento em plano único, o qual significa 
que as massas que estão gerando as forças inerciais estão em ou muito próximas de um mesmo 
plano. É essencialmente um problema bidimensional. Alguns exemplos de dispositivos comuns 
que atendem esses critérios e, desse modo, podem ser estaticamente balanceados com sucesso são: 
uma engrenagem simples ou polias em um eixo, um pneu e roda de uma bicicleta ou motocicleta, 
um volante fino, uma hélice de avião, uma pá de turbina individual (mas não a turbina inteira). 
O denominador comum desses dispositivos é que eles são todos pequenos na direção axial, em 
comparação com a direção radial, e, portanto, podem ser considerados existentes em um plano 
único. Um conjunto de pneu e roda de automóvel é apenas adaptado de forma marginal para ba¬ 
lanceamento estático, porque é razoavelmente espesso na direção axial em comparação com seu 
diâmetro. Apesar desse fato, pneus automotivos são algumas vezes estaticamente balanceados. 
Com maior frequência, são dinamicamente balanceados e serão discutidos neste tópico. 

A Figura 12-la mostra um elo na forma de um V que é parle de um mecanismo de bar¬ 
ras. Queremos balanceá-lo dinamicamente. Podemos modelar esse elo dinamicamente como 
dois pontos de massa e m 2 concentrados nos CGs locais de cada “perna” do elo, como 
mostra a Figura 12-lb. Cada um desses pontos de massa tem uma massa igual à da “pema” 
que eles substituem e é suportado por uma haste sem massa na posição (Rj ou R 2 ) CG 
dessa perna. Podemos resolver a quantidade requerida e a posição de uma terceira “massa de 
balanceamento” m b a ser adicionada ao sistema em alguma posição R^ de modo a satisfazer 
a Equação 12.1. 

Suponha que o sistema rotaciona e com velocidade angular constante o. As acelerações 
das massas serão estritamente centrípetas (voltadas para o centro), e as forças inerciais serão 
centrífugas (para fora do centro), como mostrado na Figura 12-1. Uma vez que o sistema é 
rotativo, a figura mostra uma “imagem congelada” disso. A posição na qual “paramos a ação” 
para o propósito de desenhar a figura e fazer os cálculos é tanto arbitrária como irrelevante para 
o cálculo. Determinaremos um sistema de coordenadas com sua origem no centro da rotação e 
resolveremos as forças inerciais em componentes neste sistema. Escrevendo a Equação veto¬ 
rial 12.1 para este sistema, teremos 


-«jiRjta 2 - ~ - 0 (12.2a) 

Note que as únicas forças agindo no sistema são as forças inerciais. Para balanceamento, 
não importa que forças externas possam estar agindo no sistema. Forças externas não podem 
ser balanceadas pela execução de qualquer mudança na geometria interna do sistema. Note que 
os termos aP se cancelam. Para balanceamento, também não imporia quão rápido o sistema 
está rotacionando, somente que ê rotativo. (O tú determinará a magnitude dessas forças, mas 
iremos forçar essa soma a tender a zero de qualquer forma.) 
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Dividindo a Equação 12.2a por oo 2 e reairanjando, teremos 

™b R b ° -m,Ri -m 2 R 2 


(12.2b) 


Separando as componentes x e y: 


m b R bx v + ™ 2 R 2 X ) 

m h R by - -{rn\R\ y + ™ 2 R 2 y ) 


(12.2c) 


Os termos do lado direito são conhecidos. Podemos facilmente resolver os produtos mR x 
e mR necessários para balancear o sistema. Será conveniente converter os resultados para 
coordenadas polares. 


m h R b 

Gj, - arcian-- 

m b R b x 


- arctan 


m \ R \ y + v J 

-[ m \\ + m 2 R 2 x ) 


(12.2d) 


R b - yj(\ 

m b R b - m b j 

í 2 

~ ^ m b lR b x 2 + m b 1 \ 2 

~ ^{ m b R b s f 


2 +\ 2 ) 

V + V) 

[ R b 2 +\ 


(12.2e) 


O ângulo no qual a massa de balanceamento deve ser posicionada (em relação ao nos¬ 
so sistema de coordenadas congelado arbitrariamente orientado) é 0^ encontrado pela Equa¬ 
ção 12.2d. Note que os sinais do numerador e denominador da Equação 12.2d podem ser 
individualmente mantidos e um arco tangente de dois argumentos calculado para obter no 
quadrante correto. A maioria das calculadoras e computadores dará um resultado para o arco 
tangente somente entre ±90°. 

O produto é encontrado pela Equação 12.2e. Existe agora uma infinidade de solu¬ 
ções disponíveis. Podemos selecionar um valor para m f} e resolver o raio R b necessário no qual 
poderá ser posicionada, ou escolher um raio desejado e resolver a massa que deve ser posicio¬ 
nada nele. Adicionar restrições pode ditar o raio máximo possível em alguns casos. A massa de 
balanceamento está confinada no “plano único” de massas não balanceadas . 
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Centro de massa 
global móvel - 
dcsbalanceado 




Centro de massa global 
fixo - balanceado 


Contrapeso 

formado 


(a) Elo desbalanceado 


(b) Modelo dinâmico 


(d) Elo balanceado estaticamente 


FIGURA 12-1 

Balanceamento estático de um elo em rotação pura. 


Uma vez que uma combinação de m b e R b é escolhida, resta projeíar o contrapeso físico. O 
raio R b escolhido é a distância do pivô ao CG, seja qual for a forma que criamos para a massa 
do contrapeso. Nosso modelo dinâmico simples, usado para calcular o produto mR, supõe um 
ponto de massa e uma haste sem massa. Esses dispositivos ideais não existem. Uma forma 
possível para esse contrapeso é mostrada na Figura 12-lc. Sua massa pode ser m b> distribuída 
de modo a posicionar seu CG com raio R b e ângulo 0^. 

EXEMPLO 12-1 

Balanceamento estático. 

Dados: O sistema mostrado na Figura 12-1 possui os seguintes dados: 

m l - 1,2 kg R } = 1,135 m @Z113,4° 

m 2 = 1,8 kg R 2 = 0,822 m @Z48,8° 

to =40 rad/s 

Encontrar O produto massa-raio c a localização angular necessária para balancear estatica¬ 
mente o sistema. 
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Solução: 

1 Descobrir vetor de posição em componentes xy no sistema de coordenadas arbitrário associado 
com a posição imagem congelada do mecanismo escolhido paia análise. 

R x = 1,135 @ Z1 13,4°; ^ = -0,451, = 1,042 

jc j' 

(a) 

R 2 = G s 822@Z48,8°; R 2 =+0,541, R % =0,618 

x y 


2 Resolver as Equações i 2,2c. 

m h R hi -m 2 R 2j »-(l,2)(-0,451)-(l,8)(0,541) = -0,433 

m h R h =~ mi R ly -m 2 R 2y =-(1,2)(1,042)-(1,8)(0,618) =-2,363 


(i) 


3 Resolver as equações 12.2(1 e 12.2e. 

ej,=arcian ~ 2,363 = 259,6'’ 

* -0,433 

m b R b = a i'(-°,433) 2 +(-2,363) 2 = 2,402 kg-m 


W 


4 Este produto massa-raio de 2,402 kg-m pode ser obtido com uma variedade de formas 
anexadas à montagem. A Figura 12-lc mostra uma forma particular, onde o CG está a um 
raio de R & = 0,806 m e no ângulo requerido de 259,6°. Amassa requerida para este projeto 
do contrapeso é então 


2,402 kg-in 
0,806 tn 


= 2,980 kg 


tf) 


no raio do CG escolhido de 


Rb = 0,806 m 


M 


* Utilizaremos o termo 
mamento neste texto 
para fazer referência 
a “esforços de giro” 
cujos vetores são 
perpendiculares ao eixo 
de rotação ou “eixo mais 
longo” de uma montagem, 
c o termo íorque para 
“esforços de giro” cujos 
vetores são paralelos ao 
eixo de rotação. 


Muitas outras formas são possíveis. Contanto que forneçam o produto massa-raio exigido 
no ângulo requerido, o sistema estará estaticamente balanceado. Note que o valor de m não foi 
necessário nos cálculos. 


12,2 BALANCEAMENTO DINÂMICO 


Balanceamento dinâmico é algumas vezes chamado de balanceamento cm dois planos. 
Este requer que dois critérios sejam satisfeitos. A soma das forças deve ser zero (balanceamen¬ 
to estático), e a soma dos momentos 1,1 também deve ser zero. 


2 F "° 

2 M=0 


(12.3) 
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FIGURA 12-2 

Forças balanceadas - momento nõa balanceado. 


Esses momentos agem em planos que incluem os eixos de rotação da montagem, como os 
planos X Z cYZ na Figura 12-2. A direção do vetor-momento, ou eixo, é perpendicular ao eixo 
de rotação da montagem. 

Qualquer objeto ou montagem rotativa que seja relativamente longo na direção axial em 
comparação com a direção radial requer balanceamento dinâmico para um completo balancea¬ 
mento. Considere a montagem na Figura 12-2. Duas massas iguais estão com raios idênticos, 
rotaeionados de 180°, mas distanciadas ao longo do comprimento do eixo. O somatório das 
forças -ma resultantes de sua rotação será sempre zero. Entretanto, na vista lateral, suas forças 
inerciais formam um conjugado que gira com as massas em relação ao eixo. Esse conjugado 
em balanço causa um momento no plano terra, alternadamente elevando e soltando as extre¬ 
midades esquerda e direita do eixo. 

Alguns exemplos de dispositivos que requerem balanceamento dinâmico são: roletes, eixo 
de manivelas, eixo de carnes, pontos de eixo, coroas de engrenagens múltiplas, rotor do motor, 
turbinas, eixos de propulsão. O denominador comum desses dispositivos é que suas massas 
podem ser distribuídas de forma desigual tanto axialmente ao redor de seus eixos quanto lon¬ 
gitudinalmente ao longo de seus eixos. 

Para corrigir um desbalanceamento dinâmico, è necessário adicionar ou remover uma 
quantidade de massa na localização angular apropriada cm dois planos de correção separa¬ 
dos pela mesma distância ao longo do eixo. Isso criará as forças contrárias necessárias para 
balancear estaticamente o sistema e também fornecerá um conjugado contrário para cancelar 
o momento não balanceado. Quando um conjunto de pneu e roda de automóvel é balanceado 
dinamicamente, os dois planos de correção são as margens internas e externas do aro da roda. 
Os pesos de correção são adicionados nas localizações apropriadas em cada um desses planos 
de correção com base em uma medida das forças dinâmicas geradas pela roda desbalaneeada 
em rotação. 
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É sempre uma boa prática primeiro balancear estaticamente todas as componentes indi¬ 
viduais que estão na montagem, se possível. Isso reduzirá a quantidade de desbalanceamento 
dinâmico que deve ser corrigido na montagem final e também o momento flexor no eixo. Um 
exemplo comum dessa situação é a turbina de uma aeronave, que consiste de um número de 
rotores circulares arranjados ao longo do eixo. Uma vez que estes giram em alta velocidade, as 
forças inerciais em função de qualquer desbalanceamento podem ser muito grandes. Os rotores 
individuais são estaticamente balanceados antes de serem montados no eixo. A montagem final 
è, então, dinamicamente balanceada. 

Alguns dispositivos não se adaptam a essa abordagem. Um rotor de motor elétrico é es- 
senciaknente uma bobina de fios de cobre envolta em um padrão complexo ao redor do eixo. A 
massa de um fio não é distribuída de forma uniforme nem axial, nem longitudinalmente, então 
não será balanceada. Não é possível modificar a distribuição da massa local das espiras, depois 
de feita, sem comprometer a integridade elétrica. Assim, o desbalanceamento de todo o rotor 
deve ser contraposto em dois planos de correção, depois de montado. 

Considere o sistema de três massas concentradas arranjadas ao redoT e ao longo do eixo 
na Figura 12-3. Suponha que, por alguma razão, elas não podem ser balanceadas estaticamente 
individualmente em seus próprios planos. Criamos, então, dois planos de correção denomina¬ 
dos A e B. Neste exemplo de projeto, as massas não balanceadas e seus raios Rj, 

R 2 , R 2 conhecidos, juntamente com suas localizações angulares 0j, 0 2 e 63 - Queremos 
balancear dinamicamente o sistema. Um sistema de coordenadas tridimensional é aplicado 
com o eixo de rotação na direção Z. Note que o sistema foi novamente parado em uma posição 
de imagem congelada arbitrária. Supõe-se aceleração angular zero. O somatório de forças é 

-ffqRqC # 2 - B (-ú 2 «■ 0 (12.4a) 

Dividindo a Equação 12.4a por íú 2 e reanranjando, temos 

m^R A +JTI 0 R 0 ■ -mjRj -ít^Rj - R 3 (12.4b) 

Separando as componentes rej: 

m A R A x + m B R B r - ~ m \ R \ x ~ m 2 R 2 x - m l R 3 x 

(12.4c) 

m A R A y + m B R B y m ~ m í R \ y -™2 R 2 y - m i R 3 y 


As Equações 12.4c possuem quatro incógnitas na forma de produtos mR no plano A e de 
produtos mR no plano B. Para resolvê-las, precisamos da soma das equações dos momentos 
que podemos obter em relação a um ponto de um dos planos de correção, como o ponto O. As 
distâncias z do braço do momento de cada torça medida do plano A são denominadas / ls / 2 > / 3 , 
Í B na figura; assim 

jm^R^íü 2 Jííí “ -(fl^R-jCo 2 ^ (12.4d) 

Dividindo a Equação 12.4d por úü 2 , separando as componentes x e y, e rearranjando: 

O momento no plano XZ (isto é, em relação ao eixo í) é 


-[ mi R lx )/, ~(m 2 R 2x )l 2 -(m 3 R 3x )íj 
m K R B x -- , - 


(12.4c) 
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FIGURA 12-3 

Balanceamento dinâmico em dois planos. 


O momento no plano YZ (isto é, em relação ao eixo X) ê 

) ; ] - { m 2 R 2 y ) l 2 ~ ( m 3 íí 3 v )*3 

- 11 - L -i- iJ - (12.40 

l B 

Isso pode ser resolvido para os pTodutos mR nas direções x cy para o plano de correção B , 
os quais podem, então, ser substituídos na Equação 12.4c para encontrar os valores necessários 
no plano A. As equações 12.2d e 12.2e podem, assim, ser aplicadas a cada plano de correção 
para encontrar os ângulos em que as massas de balanceamento devem ser colocadas e os 
produtos mR necessários em cada plano. Desse modo, o contrapeso físico pode ser projetado 
consistentemente com as restrições descritas na Seção 12.1, em balanceamento estático. Note 
que os raios R Á e R B não precisam ter o mesmo valor. 

EXEMPLO 12-2 

Balanceamento dinâmico. 


Dados: 


O sistema mostrado na Figura 12-3 possui os seguintes dados: 


m l = 1,2 kg 
m 2 = 1,8 kg 
= 2,4 kg 


= 1,135 m @Z113,4° 
R 2 = 0,822 m @Z48 t 8° 
R 3 =l,G4m @Z251,4° 
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As distâncias z, em metros, do plano A são 


/j = 0,854, t 2 = 1,701, / 3 = 2,396, l B = 3,097 

Encontrar: Os produtos massa-raío e suas localizações angulares necessárias para balancear di¬ 
namicamente o sistema utilizando os planos de correção y! e B. 

Sotuçao: 

1 Descobrir o vetor de posição em componentes xy no sistema de coordenadas arbitrário, 
associados com a posição da imagem congelada do mecanismo de barras escolhido para 
análise. 


R } = 1,135 @Z1 13,4°; 
R 2 =0,822 @Z4B,S°; 
R 3 =1,04 @Z251,4°; 


R { =-0,451, R } =+1,042 

Jf JP 

R 2 = +0.541, R 7 = +0,61S 

if 3 = -0,332, = -0,986 

I j 1 


Cfl) 


2 Resolver a Equação 12.4e para obter o somatório de momentos em relação ao ponto O, 


mgR ~{^ R h )a h -h 

1 h 




_ -1,2(-0,451)(0,854) -1,8(0,541)(1,7Q1) - 2,4(-Q,332)(2,396) ^ 

3,097 " ’ 


W 


_ -(“1^1, )'l - [ m 2 R 2 y - ("'3^3, )^3 

^ fir I 


-l,2(l,042)(0,854) -l,8(0,61S)(l,70l) -2,4(-0,986)(2,396) 

3,097 


= 0,874 


(O 


3 Resolver as equações 12.2(1 e 12.2e para eneontrar o produto massa-raio no plano B. 

B â = arctan^i = 75,27° 

B 0,230 

m B R B = ,j(0,230) 2 +(0,874) 2 = 0,904 kg-m 


M> 


4 Resolver as Equações 12.4c para obter as forças nas direções x ey. 

m A R A x '-“Aj ~ m 2 R 2 I -™} R i x ~ m B R B x 
m A R A y --«lSlj, - m l R 1 y -«3 fl 3 v ~ m B R B y 

(e) 

m A R Ax = -1,2(-0,451) -1,8(0,541)- 2,4(-0,332) -0,230 = 0,134 
m A R Ay = -1,2(1,042)-1,8(0,618) - 2,4(-0,986)- 0,874 = -0,870 
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5 Resolver as equações I2.2d e 12.2e para encontrar o produto massa-raio no plano A. 


—0 R70 

0 A = arctan ’ = -81,25° 

Á 0,134 


m À R Á = 1 /(0,134) 2 +(-0,870) 2 =0,880 kg-m 


(/) 


6 Esses produtos massa-raio podem ser obtidos com uma variedade de formas anexadas à 
montagem nos planos A e B. Muitas formas são possíveis. Contanto que forneçam os pro¬ 
dutos massa-raio exigidos nos ângulos requeridos em cada plano de correção, o sistema 
estará dinamicamente balanceado. 


Assim, quando o projeto estiver ainda na prancheta de desenho, essas simples técnicas de 
análise podem ser usadas para determinar os tamanhos e as localizações das massas de balan¬ 
ceamento necessários para qualquer montagem em rotação pura para a qual a distribuição de 
massa é definida. Esse método de balanceamento em dois planos pode ser usado para balancear 
dinamicamente qualquer sistema em rotação pura, e todos os sistemas semelhantes devem ser 
balanceados, exceto se o propósito do dispositivo for criar forças ou momentos vibratórios. 

12.3 BALANCEAMENTO DE MECANISMOS 

Muitos métodos têm sido desenvolvidos para balanceamento de mecanismos. Alguns 
atingem um balanceamento completo de um fator dinâmico, como uma força vibratória, à 
custa de outros fatores, como momento vibratório ou torque externo. Outros buscam um 
arranjo ótimo que, coletivamente, minimize (mas não zere) forças vibratórias, momentos e 
torques para um melhor ajuste. Lowen e BerkofJ 1 ] e Lowen, Tepper e Berkof ^ fazem uma 
análise abrangente da bibliografia existente sobre esse assunto até 1983. Obras complemen¬ 
tares sobre esse problema têm sido produzidas desde aquela época, algumas das quais são 
citadas nas referências no final deste capítulo. Kochevf 15 ] apresenta uma teoria geral para ba¬ 
lanceamento completo de momento vibratório e uma revisão crítica de métodos conhecidos. 

O balanceamento completo de qualquer mecanismo pode ser obtido criando um segundo 
mecanismo “imagem especular” conectado a ele, de modo a cancelar todas as forças e mo¬ 
mentos dinâmicos. Configurações exatas de motores de combustão interna multi cilíndricos 
fazem isso. Os pistões e manivelas de alguns cilindros cancelam os efeitos inercíais dos outros. 
Exploraremos esses mecanismos de motores no Capítulo 14. Contudo, essa abordagem é cara 
e só é justificada se o mecanismo adicionado servir para algum segundo propósito, como uma 
elevação da potência, no caso de cilindros adicionais em um motor. Adicionar um mecanismo 
“redundante” cujo único propósito é cancelar efeitos dinâmicos é raramente justificável do 
ponto de vista econômico. 

A maioria dos esquemas de balanceamento de mecanismos práticos busca minimizar ou 
eliminar um ou mais efeitos dinâmicos (forças, momentos, torques) redistribuindo a massa 
dos elos existentes. Isso tipicamente envolve adicionar contrapesos e/ou mudar as formas dos 
elos para realocar seus CGs. Esquemas mais elaborados adicionam contrapesos engrenados 
em alguns elos para redistribuir suas massas. Assim, como em qualquer tentativa de projeto, 
existem contrapartidas. Por exemplo, a eliminação de forças vibratórias geralmente aumenta 
o momento vibratório e o torque externo. Podemos somente apresentar algumas abordagens 
desse problema no espaço que temos disponível. O leitor deve recorrer à bibliografia para 
informações sobre outros métodos. 
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Balanceamento completo de forças em mecanismos 

Os elos rotativos (manivelas, seguidores) de um mecanismo podem ser balanceados es¬ 
taticamente de forma individual pelos métodos de balanceamento rotativo descritos na Seção 
12.1. Os efeitos dos acopladores, que produzem um movimento complexo, são mais difíceis de 
compensar. Note que o processo de balanceamento estático de um elo rotativo, em consequên¬ 
cia, força seu centro de massa (CG) a estarem seu pivô fixo e, assim, estacionário. Em outras 
palavras, a condição de balanceamento estático pode ser definida como balanceamento que 
torna o centro de massa estacionário. Um acoplador não possui um pivô fixo, e, por isso, seu 
centro de massa está, em geral, sempre em movimento. 

Qualquer mecanismo, não importa o quão complexo, terá, para todas as posições instan¬ 
tâneas, um único, abrangente, centro de massa global, localizado em algum ponto particular. 
Podemos calcular sua localização conhecendo somente as massas dos elos e as localizações 
dos CGj de cada elo individualmente, naquele instante. O centro de massa global geralmente 
mudará de posição á medida que o mecanismo de barras se move. Se pudermos, de alguma 
forma, forçar para que esse centro de massa global seja estacionário, teremos um estado de 
balanceamento estático que abrange todo o mecanismo de barras. 

O método Berkof-Lowen dos vetores linearmente independentes^] fornece um meio para 
calcular a magnitude e o posicionamento dos contrapesos a serem colocados nos elos rotativos, 
tomando o centro de massa global estacionário para todas as posições do mecanismo de barras. 
A localização das apropriadas massas de balanceamento nos elos induzirá as forças dinâmicas 
nos pivôs fixos a serem sempre iguais e opostas, isto é, um conjugado, gerando assim um 
balanceamento estático (LF — 0, mas LM £ 0) em um mecanismo de barras em movimento. 

Esse método funciona para qualquer mecanismo de barras plano de n-elos que possua uma 
combinação de revolução (pino) e juntas prismáticas (deslizantes), desde que exista um cami¬ 
nho para o elo terra de todo elo que contém somente juntas de revolução.I^ Em outras palavras, 
se todos os caminhos possíveis de qualquer elo para o elo terra contiverem juntas deslizantes, 
então o método falhará. Qualquer mecanismo de barras de n elos que preencha o critério aci¬ 
ma pode ser balanceado pela adição de n/2 pesos balanceados, cada um em um elo diferente. 
t 4 ] Aplicaremos o método da referência^] para um mecanismo de quatro barras. Infelizmente, 
como consequência, a massa total do mecanismo original irá aumentar de um fator de 2 a 3 
para mecanismos de quatro barras e substancialmente mais para um mecanismo complexoi 15 ] 

A Figura 12-4 mostra um mecanismo de quatro barras cujo centro de massa global está 
localizado pelo vetor de posição R f . Os CGs individuais dos elos estão localizados no sistema 
global pelos vetores de posição R 2 , R 3 e R 4 (magnitudes i? 2 , ^ F 4 ), fixados na origem, 0 pivô 
da manivela 0 2 - Os comprimentos dos elos são definidos pelos vetores de posição denomina¬ 
dos L l? L 2 , Lj, L 4 (magnitudes /], l 2 , / 3 , / 4 ), e os vetores de posição locais que localizam os 
CGs em cada elo são B 2 , B 3 , B 4 (magnitudes b 2 > 63 , b 4 ). Os ângulos dos vetores B 2 , B 3 , B 4 são 
0 2 , 03 , d > 4 medidos do interior dos elos com relação às linhas de centro dos elos L 2 , L 3 , L 4 . 
Os ângulos instantâneos dos elos que situam L 2 , L 3 , L 4 no sistema global são 0 2 , 0 3 ,0 4 . Amas¬ 
sa total do sistema é simplesmente a soma das massas dos elos individualmente considerados. 

+ m 4 (12.5a) 

O momento de massa total na origem deve ser igual à soma dos momentos de massas 
atribuíveis aos elos individuais. 

y M üi » mjRj. = m 2 R 2 + + m 4 R 4 

Aposição do centro de massa global é, então. 


(12.5b) 
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R 2 



FIGURA 12-4 

Balanceamento estático (de forças) de um mecanismo de quatro barras, 


R, 


^ + J714R4 


e da geometria do mecanismo de barras: 

R 2 =b 2 e^ Bi ^ =b z e^ 2 e^ 2 

R 3 -l 2 e^ +fijeX B J^3) + È 3 e^ 3 ^ 3 

R 4 = li e fl ' + i 4 í' 1 b < +l > 4 ) = /, e j °í + i 4 e ja * e® 4 


(12.5c) 


(12.5d) 


Podemos resolver a localização do centro de massa global para qualquer posição do elo, 
para 0 qual conhecemos os ângulos de elo 0 2 , 0 3 > Ô 4 . Queremos tomar este vetor de posição R, 
uma constante. O primeiro passo é substituir as equações 12.5d em 12.5b, 

w( f R f = m 2 {t>2 e^ 2 e-® 2 J + m 2 1 1 2 2 + b 3 e^ 3 e^ 3 J+ e^ 1 4 b A e^ 4 e^ 4 j (12.5c) 

e rearranjar para agrupar os termos constantes como coeficientes de termos dependentes do 
tempo: 

m f R f - 1 m A iy e^ { j 4 {m 2 b 2 e^ 2 + /ra 3 / 2 + (^ 3 ^ 3 j^ 3 + e {12.5f) 

Note que os termos entre parênteses são todos constantes em relação ao tempo. Os únicos 
termos dependentes do tempo são os termos que contém 02 , 9 3 e 0 4 . 

Podemos também escrever a equação do vetor laço para o mecanismo de barras, 

/, e J ° 2 + í 3 e jBi - í 4 e JiU =0 (12.6a) 


e resolvê-la para um vetor unidade que defina uma direção de um elo, elo 3. 
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^3 

Substitua a equação anterior na Equação 12.5f para eliminar o termo e reananje. 

mjR f - + ]^ 0a + X* ^ e ^ 2 + e ^ A ) 

+ ^464 Jé!^ 4 +(^4^ e ^ 1 j 


(12.6b) 


(12.7a) 


A seguir, junte os termos. 

773 , 11 , +/ÍÍ3/2-77*363 y - e ^ 3 j e ^ 2 + ^464 + 773363 je^ 4 


+ m 4 /j e-^ 1 +«1363 — e^ 7 * e^ ] 

h 


(12.7b) 


Esta expressão nos dá a ferramenta que força R, a ser uma constante e toma o centro de 
massa do mecanismo de barras estacionário. Para que isso aconteça, os termos entre parênteses 
que multiplicam somente as duas variáveis dependentes do tempo, 0 2 e 0 4 , devem ser forçados 
a ser zero. (O ângulo 0! do elo fixo é uma constante.) Assim, a condição para 0 balanceamento 
das forças do mecanismo é 


+ 7 * 13/2 j ■ 0 

^1464 e ^ 4 +ÍÍI363 j -0 


(12.8a) 


Reananje para isolar um dos termos do elo (elo 3) em um lado de cada uma dessas equações: 


m 2^2^ 2 “ m 3 


b ^ 3 -h) 


m 4 6 4 e ^ 4 - -7*2363 

h 


(12.8b) 


Agora temos duas equações envolvendo três elos. Podemos admitir parâmetros para qual¬ 
quer elo, e então os outros dois elos são resolvidos com base nele. Um mecanismo de banas 
é tipicamente primeiro projetado para satisfazer 0 movimento requerido e estabelecer as res¬ 
trições antes que este procedimento de balanceamento de forças seja executado. Nesse caso, 
a geometria e as massas dos elos já estão definidas, pelo menos de modo preliminar. Uma 
estratégia útil é manter a massa do elo 3 e a localização do CG como projetado originalmente 
e calcular as massas e as localizações do CG necessárias dos elos 2 e 4 para satisfazer aquelas 
condições para forças balanceadas. Os elos 2 e 4 estão em rotação pura, então é justo adicionar 
contrapesos a eles para mover seus CGs para as localizações necessárias. Com essa aproxi¬ 
mação, os lados direitos das Equações 12.8b são reduzíveis a números para um mecanismo 
de barras projetado. Queremos resolver os produtos massa-raio m 2 6 2 e e também as 
localizações angulares dos CGs nos elos. Note que os ângulos ^ e nas Equações 12.8 são 
medidos em relação às linhas de centro de seus respectivos elos. 
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As Equações 12.8b são equações vetoriais. Substitua a identidade de EuLer (Equação 4.4a) 
para separar em componentes reais e imaginárias e resolver as componentes;* e y dos produtos 
massa-raio. 


(“ 2 * 2 ), 

(™2 Mj, 


(« 4*4 ), 




m 3 


mg 




< U 

h 


-77I3Ò3 — COS <t>3 

h 

-/7Í3Ò3 —senbg 

h 


(12,8c) 


(12.8d) 


Essas componentes do produto niR necessárias para realizar 0 balanceamento de força do 
mecanismo de barras representam a quantia total requerida. Se os elos 2 e 4 já estão projetados 
com algum desbalanceamento individual (0 CG não está no pivô), então o produto mR exis¬ 
tente do elo desbalanceado deve ser subtraído daquele encontrado nas equações 12.8c e 12.8d 
para determinar o tamanho e localização dos contrapesos suplementares a serem adicionados 
àqueles elos. Assim como fizemos com 0 balanceamento dos elos rotativos, qualquer com¬ 
binação de massa e raio que nos dê o produto desejado é aceitável. Use as equações 12.2d e 
12.2e para converter os produtos mR cartesianos nas equações 12.8c e 12.8d para coordenadas 
polares, de modo a encontrar a magnitude e o ângulo do vetor mR do contrapeso. Note que 0 
ângulo do vetor mR para cada elo será referente à linha de centro do elo. Projete a forma do 
contrapeso físico para ser colocado nos elos, como discutido na Seção 12.1. 


124 EFEITO DO BALANCEAMENTO NAS FORÇAS VIBRATÓRIAS E 
NAS FORÇAS NO PINO OU NA ARTICULAÇÃO 

A Figura 12-5 mostra um mecanismo de quatro barras em que massas de balanceamento 
foram adicionadas de acordo com as Equações 12.8. Note os contrapesos colocados nos elos 2 
e 4 nas posições calculadas para um balanceamento das forças completo. A Figura 12-6a mos¬ 
tra um esboço polar das forças vibratórias deste mecanismo sem as massas de balanceamento. 
O máximo é 2055 N em 15 a . A Figura 12~6b mostra as forças vibratórias após as massas de 


LI = 483 mm 
L2 = 127 
L3 = 381 
L4 = 254 

Gplrpt = 330 mm 
® de 63 c 

ta 2 - 50 rad/s 
0 â 360 
por 5 graus 


FIGURA 12-5 



Um mecanismo de quatro barras balanceado mostrando massas de balanceamento 
aplicadas aos elos 2 e 4, 
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(a) Força vibratória com mecanismo desbolanceado (b) Força vibratória com mecanismo balanceado 

FIGURA 12-6 


Esboço polar das forças vibratórias no plana terra da mecanismo de quatro barras da Figura 12-5. 


balanceamento serem adicionadas. As forças vibratórias são reduzidas a zero. As pequenas 
forças residuais vistas na Figura 12-ób são devidas a erros de arredondamento computacional 
- o método dá resultados teoricamente exatos. 

Entretanto, as forças na articulação dos pivôs da manivela e do seguidor não desaparecem 
como um resultado da adição de massas de balanceamento. As figuras 12-7a e 12-Tb, respeetí- 
vamente* mostram as forças no pivô da manivela e no pivô do seguidor após o balanceamento. 
Essas forças agora são iguais e opostas. 



(a) Força F21 da pivô da manivela 


(b) Força F41 do pivô da seguidor 


FIGURA 12-7 


Esboço polar das forças F21 e F41 atuando no plano terra da mecanismo de quatro barras balanceado pelas forças da 
Figura 12-5. 
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Após o balanceamento, o modelo das torças no pivô 0 2 é a imagem especular do modelo no 
pivô A força vibratória resultante é a soma vetorial desses dois conjuntos de forças para 
cada intervalo de tempo (ver Seção 11.8). Os pares de forças iguais e opostos agem no pivô terra 
em cada intervalo de tempo, criando um conjugado vibratório que varia no tempo e vibra no 
plano terra. Essas forças na articulação podem seT maiores devido aos pesos de balanceamento e, 
se for assim, aumentarão 0 conjugado vibratório em comparação ao seu valor original no meca¬ 
nismo de barras desbalanceado - uma troca para reduzir as forças vibratórias a zero. As pressões 
nos elos e pinos podem também aumentar como um resultado do balanceamento das forças. 


12.5 EFEITO DO BALANCEAMENTO NO TORQUE DE ENTRADA 

O balanceamento individual de um elo que está em rotação pura pela adição de um contra¬ 
peso terá 0 efeito colateral do aumento do seu momento de inércia de massa. O “efeito volan¬ 
te” do elo é elevado por esse aumento no seu momento de inércia. Assim, o torque necessário 
para acelerar esse elo será maior. O torque de entrada não será afetado por nenhuma mudança 
tio I da manivela de entrada, quando esta estiver girando com velocidade angular constante. 
Contudo, qualquer seguidor no mecanismo terá aceleração angular mesmo quando a manivela 
não tiver. Assim, o balanceamento individual dos seguidores tenderá ao aumento do torque de 
entrada requerido, mesmo com a velocidade da manivela de entrada constante. 

Adicionar contrapesos a elos rotativos, necessariamente para realizar 0 balanceamento de 
força do mecanismo de barras inteiro, tanto aumenta 0 momento de inércia de massa dos elos 
quanto (individualmente) desbalanceia esses elos rotativos para ganhar um balanceamento 
global. Então, os CGs dos elos rotativos não estarão em seus pivôs fixos. Qualquer aceleração 
angular desses elos será adicionada ao torque aplicado no mecanismo de barras. Ao balancear 
um mecanismo de barras inteiro por esse método, podemos ter o efeito colateral do aumento da 
variação no torque de entrada requerido. Um volante de inércia maior pode ser necessário em 
um mecanismo de barras balanceado para alcançar o mesmo coeficiente de flutuação da versão 
desbalaneeada do mecanismo de barras. 

A Figura 12-8 mostra a curva do torque de entradapara um mecanismo de barras desbalancea¬ 
do e para o mesmo mecanismo, após ter sido feito o balanceamento completo das forças. O valor 
de pico do torque de entrada requerido aumentou como resultado desse balanceamento. 



Ângulo da manivela 0 graus 


FIGURA 12-8 

Curvas da torque de entrada desbalanceadas e balanceadas para o mecanismo de quatro 
barras da Figura 12-5, 
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FIGURA 12-9 

Um mecanismo 

de quatro barras 

alinhado^ 7 ) 

com contrapesos 

circulares 

otimamente 

posicionados,^ 


* Note que este enunciado 
c verdadeiro somente se 
o mecanismo de barras é 
balanceado por forças* o 
que toma o momento do 
conjugado vibratório um 
vetor independente. Caso 
contrário, ele é referenciado 
ao sistema de coordenadas 
global escolhido. Veja na 
referência^ as derivações 
completas do momento 
vibratório para mecanismos 
balanceados por forças c 
desbalanceadüs, 


Note, entretanto, que o grau de aumento no torque de entrada devido ao balanceamento de for¬ 
ças depende da escolha do raio em que amassa de balanceamento é colocada. O momento de inércia 
de massa extra que a massa de balanceamento adiciona a um elo é proporcional ao quadrado do 
raio do CG da massa de balanceamento. O algoritmo de balanceamento de forças somente calcula o 
produto massa-mio requerido. Colocar a massa de balanceamento em um menor raio possível mini¬ 
mizará o aumento no torque de entrada. Weiss e Fenton^ demonstraram que um contrapeso circular 
colocado tangente ao centro do pivô do elo (Figura 12-9) é um bom ajuste entre o peso adicionado e 
o aumento do momento de inércia. Para reduzir o aumento de torque posterior, poderíamos também 
escolher iàzer um balanceamento aproximado das torças e aceitar alguma força vibratória em troca. 


12.6 BALANCEANDO O MOMENTO VIBRATÓRIO EM MECANISMOS 

O momento vibratório no pivô da manivela 0 2 cm um mecanismo de barras balancea¬ 
dos por forças é a soma do torque de reação T 21 e do conjugado vibratório (ignorando qualquer 
carga aplicada extemamente).^* 


Mj = T 21 + (Rj * F 41 ) (12.9) 

em que T 21 é o negativo do torque externo T 123 Ri é o vetor de posição de 0 2 a @4 (isto é, 
elo 1), e F 41 é a força do seguidor no plano terra. Em um mecanismo geral, a magnitude do 
momento vibratório pode ser reduzida, mas não pode ser eliminada por meio da redistribuição 
da massa em seus elos. O balanceamento completo do momento vibratório requer a adição de 
elos complementares e/ou contrapesos rotativos.f 7 ! 

Muitas técnicas que têm sido desenvolvidas utilizam métodos de otimização para encontrar 
uma configuração da massa do mecanismo de barras que irá minimizar somente o momento 
vibratório ou em combinação com a minimização da força vibratória e/ou do torque de en¬ 
trada. Hockeyí 8 M 9 ] mostra que a flutuação em energia cinética e o torque de entrada de um 
mecanismo podem ser reduzidos pela distribuição apropriada da massa nos elos, e que esta 
abordagem é muito mais eficiente do que adicionar um volante ao eixo de entrada. Berkoft 10 1 
também descreve um método para minimizar o torque de entrada pelo rearranjo interno da mas¬ 
sa. Lee e Chengri 1 ! e Qi e Pennestril ,2 3 mostram métodos para otimizar o balanceamento do 
conjunto força vibratória, momento vibratório e torque de entrada em mecanismos de barras de 
alta velocidade pela Tedístribuição de massas e pela adição de contrapesos. Porter e outros! 13 ! 
sugerem um algoritmo genético para otimizar o mesmo conjunto de parâmetros. Bagctí 14 ] des¬ 
creve diversas aproximações para balanceamento de forças vibratórias e momentos vibrató¬ 
rios em um mecanismo de quatro barras biela-manivela. Kochev! 15 ! fornece uma teoria geral 
para balanceamento completo de força e momento. Esat e Bahail 16 ! descrevem uma teoria para 
balanceamento completo de força e momento que requer contrapesos rotativos no acoplador. 
Arakelian e Smith! 17 ! derivam um método para balanceamento completo de força e momento 
de mecanismos de seis barras de Watt e Stephenson. A maioria desses métodos exige recursos 
computacionais significativos, e o escopo deste trabalho não permite uma discussão completa 
de todos eles. Para mais informações, ver as referências bibliográficas. 

O método de Berkof para balanceamento completo do momento do mecanismo de quatro 
barras ! 7 ! é simples e prático, mesmo que seja limitado a mecanismos “alinhados”, isto é, aque¬ 
les cujos CGs dos elos estão em suas respectivas linhas de centro, como mostrado na Figura 
12-9. Essa não ê uma limitação excessiva, visto que muitos mecanismos de barras práticos 
são feitos com elos retos. Mesmo se um elo precisar ter uma forma que desvia da sua linha de 
centTü, seu CG ainda pode ser colocado nesta linha adicionando massa ao elo na localização 
apropriada, á custa de um aumento de massa. 
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(d) Elo acoplador retangular 


(b) Eto acoplador "osso de cachorro" 


FIGURA 12-10 

Fazendo do elo acoplador um pêndulo físico. 


Para um balanceamento completo de momento pelo método de Berküf, além de ser um 
mecanismo de barras alinhado, o acoplador deve ser reconfigurado para se tomar um pêndulo 
físico*, tal que seja dinamicamente equivalente a um modelo de massa concentrada, como 
mostrado na Figura 12-10. O acoplador é mostrado na Figurai 2-10a como uma barra retan¬ 
gular uniforme de massa m , comprimento a e altura h e na Figura 12-10b como um “osso de 
cachorro”. Essas são apenas duas das diversas possibilidades. Queremos as massas concentra¬ 
das nos pinos do pivô, conectadas por uma haste “sem massa”. Então, as massas concentradas 
do acoplador estarão em rotação pura como parte da manivela ou como parte do seguidor. 
Isso pode ser realizado adicionando massa, como indicado pela dimensão e na extremidade do 
acoplador.** 

Os três requisitos para equivalência dinâmica foram explicados na Seção 10.2 e são: massa 
igual, mesma localização do CG e mesmo momento de inércia de massa. O primeiro e o segun¬ 
do são facilmente satisfeitos posicionando m t = mi2 em cada pino. O terceiro requisito pode ser 
especificado em termos de raio de giração k, no lugar do momento de inércia, usando a Equação 
10 .11b. 


k-jÁ 




m 


( 12 . 10 ) 


Considerando cada parte separadamente, como se a haste sem massa estivesse dividida no 
CG em duas hastes, cada uma com comprimento b , o momento de inércia /^ de cada parte será 


m i bl 

I = 2mfb 2 = mb 1 


Jfc- 


então, 


I mb ^ a 

\~m~ " " 2 


(12.11a) 

(12.11b) 


* Esse método de 
balanceamento dc 
momento é “reconhecido 
como uma técnica 
excelente c recomendada 
quando aplicável”/ 15 ! 


** Note que esse arranjo 
também toma cada 
junta pinada o centro de 
percussão do outro pino 
como centro dc rotação. 
Isso significa que a força 
aplicada em um pino lerá 
uma força dc reação zero 
no outro pino, separando- 
‘os dinamicamente de 
modo efetivo. Ver Scçao 
10.10 e também a Figura 
13-10 para uma discussão 
mais aprofundada sobre 
esse efeito. 
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A configuração do eio na Figura 12-10a será satisfeita se as dimensões do elo tiverem a 
seguinte razão adímensional (supondo a espessura do elo constante). 


h 2 V \h) 2k 


( 12 . 12 ) 


em que e define o comprimento do material que deve ser adicionado a cada extremidade para 
satisfazer a Equação 12.1 lb (p. ó 11). 

Para a configuração do elo na Figura 12-1Gb, o comprimento e do material adicionado de 
altura h necessário para tomá-lo um pêndulo físico pode ser encontrado por 



+ a[f| 

Khj 


2 


+ cff] 

\h) 


+ D-0 


em que: 


A - 8 


(12.13) 


B- u(-) + 24 
\ c7 


C-24f-'j+26 

\cí 

3 

D-- 2f —) +13^—1 +12)í-10 
\cv \cj 


O segundo passo é realizar o balanceamento de força do mecanismo de barras com seu 
acoplador modificado usando o método da Seção 12,3 (p. 603) e definir os contrapesos reque¬ 
ridos nos elos 2 e 4. Com as forças vibratórias eliminadas, o momento vibratório è um vetor 
independente, assim como o torque de entrada. 

Então, como terceiro passo, o momento vibratório pode ser neutralizado adicionando 
contrapesos inercíais engrenados aos elos 2 e 4, como mostrado na Figura 12-11. Estes de¬ 
vem girar na direção oposta aos elos, requerendo uma relação de transmissão de —1. Assim, 
um contrapeso inercial pode balancear qualquer momento plano que seja proporcional a 
uma aceleração angular e não introduz nenhum conjunto de forças inerciais que perturbe 
o balanceamento de força do mecanismo de barras. As contrapartidas incluem aumento do 
torque inicial e maiores forças na articulação resultantes do torque requerido para acelerar 
a inércia rotativa adicional. Podem também existir cargas elevadas nos dentes da engrena¬ 
gem e impacto quaedo as reversões de torque corrigirem as folgas nos dentes dos pares de 
engrenagens, causando ruído. 

O momento vibratório de um mecanismo de quatro barras alinhado é derivado na referên¬ 
cia [ 6 ] como 



(12.14) 

em que: A 2 - -m 2 [kl + r 2 2 + a 2 r 2 ) 

A} — -m$\kl + 

A 4 = -m 4 [kl + r 4 + « 4 r 4 j 


a i é a aceleração angular no elo i. As outras variáveis são definidas na Figura 12-11. 
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Massa de balanceamento de força 


Contrapeso 

ínercial (volante de inércia) 


Massa de 
balanceamento 
de força 


Massa do pêndulo 
físico (2 lugares) 


Contrapeso 

inercial (volante dc inércia) 


FIGURA 12-11 

Mecanismo de quatro barras alinhado, balanceado complet amente para força e ma menta, 
com acoplador como pêndulo físico e contrapesos Inercos em elos rotallvos. 


Adicionar os efeitos dos dois contrapesos inerciais nos dá 


4 


M, - \ +/ 2 a 2 + / 4 a 4 

(12.15) 

O memento vibratório pode ser forçado a zero se 


h -~ Á 2 

/ 4 = -A 4 

A j — 0 OU = f j J 

(12.16) 

Isso nos leva a um conjunto de cinco equações de projeto que devem ser satisfeitas para ba¬ 
lanceamento completo de força e de momento em um mecanismo de quatro barras alinhado.* 

m 2 r 2 -nj 3 &3 — 

(12.17a) 



m 4 /4 - m 3 r 3 ( — 

(12.17b) 



k$ - r$t>2 

(12.17c) 

h mm l[ k 2 +r 2 +a 2 r l) 

(Í2.17d) 

l 4 ■ m 4 Í^k 4 + r 4 + a 4 r A j 

(12.17e) 


As equações 12.17a e 12.7b são o critério de balanceamento de força da Equação 12.8 
escrita para o caso do mecanismo de barras alinhado. A Equação 12.7c define o acoplador 
como um pêndulo físico. 


* Essas componentes do 
produto mR necessárias 
para balancear o 
mecanismo representam 
a quantidade total 
requerida. Se os elos 2 e 
4 já estão projetados com 
algum desbalanceamento 
individual (isto é, o CG 
não está no pivo)> então 
o produto existente mR 
do elo desbalanceado 
deve ser subtraído 
daquele encontrado 
nas equações 12.17a e 
12.17b para determinar o 
tamanho e localização dos 
contrapesos suplementares 
a serem adicionados 
ãqueles elos. 
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As equações 12.17b e 12.17e definem o momento de inércia de massa para os dois con¬ 
trapesos inerciais. Note que, se o mecanismo de bairas está girando a uma velocidade angular 
constante, a 2 será zero na Equação 12,14 e o contrapeso ínercial no elo 2 pode ser omitido. 

127 MEDINDO E CORRIGINDO DESBALANCEAMENTOS 

Embora possamos lazer um grande esforço para assegurar o balanceamento quando pro¬ 
jetamos uma máquina, variações e tolerâncias na manufatura impedirão até um projeto bem 
balanceado de estar em perfeito equilíbrio quando construído. Assim, há necessidade de um re¬ 
curso para medir e corrigir o desbalanceamento em sistemas rotativos. Talvez o melhor exemplo 
de montagem a discutir é aquele do pneu e roda do automóvel, com o qual a maioria dos leitores 
deve estar familiarizada. Certamente, o projeto deste dispositivo promove balanceamento, por 
ser essencialmente cilíndrico e simétrico. Se é manufaturado para ser perfeitamente uniforme na 
geometria e homogêneo no material, deveria estar em perfeito balanço. Entretanto, tipicamente 
não está. É mais provável que a roda (ou aro) esteja mais próxima do balanceamento, quando 
manufaturada, do que o pneu. A roda é feita de metal homogêneo e tem claramente geometria 
e seção transversal uniformes. O pneu, no entanto, é um composto de elastomero de borracha 
sintética e cordonéis ou lios metálicos. O conjunto é comprimido em um molde e curado a vapor 
em alta temperatura. O material resultante varia em densidade e distribuição, e sua geometria è 
frequentemente distorcida no processo de remoção do molde e resfriamento. 

Balanceamento estático Após o pneu ser montado à roda, o conjunto deve ser 
balanceado para reduzir a vibração em altas velocidades. A abordagem mais simples é balan¬ 
cear o conjunto estaticamente, apesar de esse não ser realmente um candidato ideal para essa 
abordagem medida, na medida em que é axialmente espesso em comparação com seu diâme¬ 
tro. Para fazer isso, ele é tipicamente suspenso em um plano horizontal em um cone, através 
do furo no seu centro. Um nível de bolha é preso à roda, e pesos são colocados em posições 
ao redor do aro até ficar nivelado. Esses pesos são então fixados nesses pontos. Este é um ba¬ 
lanceamento em plano único e, sendo assim, pode somente cancelar as forças desbalanceadas. 
Não tem efeito em nenhum momento desb a lanceado, devido à distribuição irregular da massa 
ao longo do eixo de rotação. Também não é muito acurado. 

Balanceamento dinâmico A melhor abordagem é balancear dinamicamente. Isso 
requer a utilização de uma máquina de balanceamento dinâmico. A Figura 12-12 mostra um 
esquema de um dispositivo usado para balancear Todas e pneus, ou qualquer outro conjunto ro¬ 
tativo. O conjunto a ser balanceado é elevado temporariamente em um eixo, chamado mandril, 
o qual é sustentado em mancais na balanceadora. Esses dois mancais estão cada um montados 
em uma suspensão que contém um transdutor que mede a força dinâmica. Um tipo comum de 
transdutor de força contém um cristal piezoelétrico que fornece uma voltagem proporcionai 
á força aplicada. Essa voltagem é amplificada eletronicamente e levada a um circuito ou sof¬ 
tware, que pode calcular sua magnitude de pico e o ângulo de fase daquele pico em relação 
a algum sinal de referência de tempo. O sinal de referência é fornecido por um encoder axial 
no mandril, que fornece um pulso elétrico de pequena duração por revolução, exatamente na 
mesma localização angular. Esse pulso codificado aciona o computador para iniciar o pro¬ 
cessamento do sinal de força. O encoder pode também fornecer um grande número de pulsos 
adicionais igualmente espaçados ao redor da circunferência do eixo (frequentemente 1024). 
Estes são usados para acionar o registro de cada amostra de dado do transdutor, exatamente na 
mesma localização ao redor do eixo, e fornecem uma medida da velocidade do eixo por meio 
de um contador eletrônico. 
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FIGURA 12-12 

Uma máquina dinâmica de balanceamento de roda. 


À montagem a ser balanceada é então “acelerada” a certa velocidade angular, geralmente 
por uma transmissão de atrito em contato com sua circunferência. O torque de transmissão é 
então removido, e o motor de transmissão parado, permitindo ao conjunto que “rode livre”. 
(Isso é para evitar medir qualquer força resultante do desbalanceamento do sistema de trans¬ 
missão.) A sequência de medições é iniciada, e as forças dinâmicas em cada mancai são medi¬ 
das simultaneamente, e suas formas de onda armazenadas. Muitos ciclos podem ser medidos, e 
a média é calculada para melhorar a qualidade de medição. Porque forças estão sendo medidas 
em duas posições diferentes ao longo do eixo, tanto os dados da soma dos momentos quanto 
os da soma das forças são calculados. 

Os sinais de força são enviados para um computador embutido, para processamento 
e cálculo das massas de balanceamento e das posições necessárias. Os dados necessários 
para as medições são: as magnitudes das forças de pico e as localizações angulares desses 
picos em relação ao ângulo de referência do encoder axial (que corresponde a um ponto 
conhecido na roda). A localização axial das bordas interna e externa do aro da roda (os pla¬ 
nos de correção) em relação às localizações do transdutor da máquina de balanceamento 
é fornecida ao computador da máquina pelo operador de medição. Desses dados, a força 
desbalanceada líquida e o momento desbalanceado líquido podem ser calculados, visto 
que a distância entre as forças medidas nos mancais é conhecida. Os produtos massa-raio 
necessários nos planos de correção em cada lado da roda podem, então, ser calculados das 
Equações 12.3 em termos do produto mR dos pesos de balanceamento. O raio de correção 
é aquele do aro da roda. As massas de balanceamento e as localizações angulares são cal¬ 
culadas para cada plano de correção, para balancear o sistema dinamicamente. Os pesos 
com a massa necessária são unidos aos aros interno e externo da roda (que são os planos 
de correção neste caso), nas localizações angulares apropriadas. O resultado é uma roda e 
pneu corretamente balanceados dinamicamente. 
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TABELA PI 2-0 
Matriz de tópicos/ 
problemas 

12.1 Balanceamento 
estático 

124.12- 2, 12-3, 

124.12- 37 

12.2 Balanceamento 
dinâmico 

12-5,12-13, 12-14, 
12-15,12-16,1247, 
12-18,12-19,12-38, 
12-39 

12.3 Balanceamento de 
mecanismos 

12-8a, 12-12,12-27, 
12-29,12-31,12-33, 
12-35 

12.5 Efeito do 
balanceamento 

no torque de entrada 
12-8b, 12-9, 12-10, 
12-11 

12.6 Balanceando o 
momento vibratório 
em mecanismos 

12 - 20 , 12 - 21 , 12 - 22 , 
12-23,12-28,12-30, 
12-32,12-34,12-36 

12.7 Medindo e corrigindo 
desbala nceamentos 

12-6,12-7, 12-24, 


* Respostas no Apêndice R 


** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução de equações 
Mathcaâ, Mtítlüb ou 
TKSoIver . 
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12.9 PROBLEMAS 

*** 12-1 Um sistema dc dois braços coplanarcs em um eixo comum, como mostrado na Figura 
12-1, deve ser projetado. Para a(s) litiha(s) dctcnninada(s) na Tabela PI2-1, encontre a 
força vibratória do mecanismo dc barras quando gira dcsbalanccado a 10 rad/s, c projete 
um contrapeso para balancear estaticamente o sistema. As massas estão cm kg, e os 
comprimentos em metros. 

* * 12-2 O ponteiro dc minutos do Big Bcn pesa 178 N c possui 3,048 m dc comprimento. Seu CG está 
a 1,219 m do pivô. Calcule o produto mR e a localização angular necessária para balancear 
estaticamente esse elo, e projete um contrapeso físico, posicionado próximo ao centro. 
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TABELA P12-1 

Dados do Problema 12-1 



Linha 

m i 

m 2 

»i 

f>2 

a. 

0,20 

0,40 

1,25 @30* 

2.25 @ 120’ 

b. 

2,00 

4,36 

3,00 @ 45’ 

9,00 @ 320" 

c. 

3,50 

£Ó4 

2,Ó5@ 100" 

5,20 @ -á0" 

d. 

6,20 

S,Ó0 

7,25 @ 150° 

ó,25 @ 220" 

e. 

0,96 

3,25 

5,50 @ -30’ 

3,55 @ 120" 


Selecione o material e projete a forma detalhada do contrapeso, que tem espessura 
uniforme de 50 mm na direção Z. 

** 12-3 Um anúncio de propaganda “V de vitória” está sendo projetado para oseílar ao redor da 
ponta do V, cm um outdoor, como se fosse o seguidor de um mecanismo de quatro barras. 
O ângulo entre as pernas do V c 20°. Cada perna tem 2,438 m de comprimento c 0,457 
m de largura. O material 6 de alumínio, com 6,4 mm de espessura. Projete o elo V para 
balanceamento estático. 

** 12“4 Um ventilador de teto de três pás tem pás retangulares de 457 mm por 76 mm, igualmcnte 
espaçadas, que pesam nominalmentc 8,9 N cada. Tolerâncias de manufatura farão com 
que o peso da pá varie mais ou menos 5%. A precisão de montagem das pás irá variar a 
localização do CG em relação ao eixo de giro em mais ou menos 10% do diâmetro das pás. 
Calcule o peso do maior contrapeso de aço necessário, a um raio de 50,8 mm, para balancear 
estaticamente o pior caso de montagem da pá, se o raio mínimo da pá for 152,4 mm. 

* ** 12-5 Um sistema de três pesos não coplanares está arranjado em um eixo, geralmente como 

mostrado na Figura 12-3. Para as dimensões da(s) linha(s) indicada(s) na Tabela P12- 
2, encontre as forças vibratórias c o momento vibratório quando gira desbalanceado a 
100 rpm, c cspcciliquc o produto mR c o ângulo do contrapeso nos planos de correção 
A c B necessários para balancear dinamicamente o sistema. Os planos de correção estão 
separados 20 m. As massas estão em kg, e os comprimentos em melros. 

* ** 12-6 Um conjunto de roda c pneu está rodando a 100 rpm cm uma máquina de balanceamento 

dinâmico, como mostrado na Fígura 12-12. A força medida no mancai esquerdo tem um 
pico de 22,24 N no ângulo de fase de 45° cm relação ao ângulo de referência zero no 
pneu. Á força medida no mancai direito tem um pico de 8,9 N no ângulo de fase de 120° 
em relação ao zero de referência no pneu. A distância entre centros dos dois mancais na 
máquina c 254 mm. A margem esquerda do aro da roda está a 101,6 mm da linha de centro 
do mancai mais próximo. A roda tem 177,8 mm de largura no aro. Calcule o tamanho c a 


TABELA PI2-2 Dados do Problema 12-5 


Linha 


m ^ 

m 3 

*1 

j 2 

*3 


ff 2 

«3 


a. 

0,20 

0,40 

1,24 

2 

8 

17 

1,25 @30" 

£25 @ 120" 

5,50 @ - 30 a 

* Respostas no Apêndice F. 

b. 

2,00 

4,3ó 

3,5ó 

5 

7 

ló 

3,00 @ 45" 

9,00 @ 320" 

ó,25 @ 220" 

** Esses problemas 

c. 

3,50 

2,64 

â,75 

4 

9 

11 

2,ó5 @ 100’ 

5,20 @ - Ó0" 

1,25 @30" 

podem ser solucionados 

d. 

5,20 

8,00 

4,77 

7 

12 

ló 

7,25 @ 150’ 

6,25 @ 220" 

9,00 @ 320" 

utilizando programas de 
resolução de equações 

e. 

Q,9ó 

3,25 

0,92 

1 

3 

18 

5,50 @ 30’ 

3,55 @ 120" 

£65 @ 100" 

Mathcad, Maílab ou 
TKSolver. 
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wentrada Acoplador 
212,7 


Perue de tear 



Manivela^ 

50,8 mm X f 

X 


Terra 


12-7 


localização, cm relação ao ângulo dc referência zero do pneu, dos pesos de balanceamento 
necessários em cada lado do aro para balancear dinamicamente o conjunto do pneu. O 
diâmetro do aro da roda é 381 mm. 

Repita o Problema 12-6 para forças que medem 26,69 N no ângulo dc fase de 60° em relação 
ã referência zero no pneu, medida no mancai esquerdo, c 17.79 N no ângulo de fase dc 150° cm 
relação à referência zero no pneu, medida no mancai direito. G diâmelra da roda è 381 mm. 


244,5 
@ -43 




*** 12-8 A Tabela PI 1-3 mostra dados geométricos c cinemáticos dc algum mecanismo dc quatro 
barras. 


FIG UR A P12 -1 a. Para a(s) linha(s) da Tabela P11 -3 dcterminada(s) neste problema, ealcule o tamanho e 

Pro blo m a 12-9. 1 oc alízaç ão ang ular dos produtos ma ss a-ra í o contr abalanceados, neces sáríosnoselos 

2 e 4 para balancear completameme por força o mecanismo de barras pelo método 
dc Bcrkofc Lowcn. Cheque seus cálculos manuais com o programa Fourbar (ver 
Apêndice Â). 

b. Calcule o Iorque dc entrada para o mecanismo dc barras com c sem os pesos de 
balanceamento adicionados e compare os resultados. Use o programa Fourbar. 


* ** 12-9 O elo 2 na Figura PI2-1 gira a 500 rpm. Os elos são de aço com seção transversal 
dc 25 x 50 mm. Metade do peso dc 129 N do suporte dc apoio c do pente de tear é 
suportada pelo mecanismo dc barras no ponto B . Projete contrapesos para fazer o 
balanceamento de força do mecanismo de barras e determine sua alteração no torque 
de pico em relação â condição de desbalaneeamento. Ver Problema 11-13 para mais 
informações sobre um mecanismo geral. 


*** 12-10 A Figura P 12-2a mostra um mecanismo de quatro barras e suas dimensões em metros. A 
manivela e o seguidor de aço possuem seção transversal uniforme de 50 mm de largura 
por 25 mm de espessura. O acoplador de alumínio tem 25 tnm de espessura. A manivela 
O^Á gira com velocidade constante de m = 40 rad/s. Projete contrapesos para fazer o 
balanceamento dc força do mecanismo dc barras c determine suas alterações no torque de 
pico cm relação à condição dc desbalaneeamento. 


*** 12-11 A Figura F 12-2b mostra um mecanismo dc quatro banas e suas dimensões em metros. A 
manivela c o seguidor de aço possuem seção transversal uniforme dc 50 mm dc largura 
por 25 mm de espessura. O acoplador de alumínio tem 25 mm dc espessura. A manivela 
O 2 A gira com velocidade constante de g> = 50 rad/s. Projete contrapesos para fazer o 
balanceamento de força do mecanismo de barras e determine suas alterações no torque de 
pico cm relação à condição de desbalaneeamento. 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução de equações 
Maíhcad t Matlab ou 
TKSolver, 


*** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando 0 programa 
Fourbar (ver Apêndice A). 



FIGURA PI 2-2 _ 

Problemas 12-10 a 12-11. 



(b) 
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** 12-12 Escreva um programa de computador ou use um programa de soluções de equações 
como Mathcady Matlab ou TKSolver para encontrar os produtos massa-raío que farão 
o balanceamento de força de qualquer mecanismo de quatro barras cuja geometria e 
propriedades de massa sejam conhecidas. 

** 12-13 A Figura PI 2-3 mostra um sistema com dois pesos cm um eixo rotativo. - 66,7 N @ 

0 o em um raio de 152,4 mm, e W 2 = 89 N @ 270° em um raio de 127 mm. Determine 
as magnitudes e os ângulos dos pesos de balanceamento necessários para balancear 
dinamicamente o sistema. O peso de balanceamento no plano 3 ó colocado a um raio de 
127 mm e, no plano 4, a um raio de 203,2 mm. 

* ** 12-14 Á Figura PI2-4 mostra um sistema com dois pesos em um eixo rotativo. = 66,7 N @ 

30° em um raio de 101,6 mm, e W 2 = S9 N @ 270° em um raio de 152,4 mm. Determine o 
raio e os ângulos dos pesos dc balanceamento neecssários para balancear dinamicamente o 
sistema. O peso dc balanceamento no plano 3 pesa 66,7 N c, no plano 4, pesa 133,4 N. 

** 12-15 Á Figura PI2-5 mostra um sistema com dois pesos em um eixo rotativo. W i — 44,5 N @ 

90° cm um raio de 76,2 mm, c W 2 = 66,7 N no @ 240° em um raio dc 76,2 mm. Determine 
as magnitudes c os ângulos dos pesos dc balanceamento necessários para balancear 
dinamicamente o sistema. Os pesos dc balanceamento nos planos 3 c 4 estão posicionados 
a um raio de 76,2 mm. 

* ** 12-16 ÂFigura PI2-6 mostra um sistema com três pesos em um eixo rotativo. ÍFj = 40 N 

@ 90° cm um raio dc 101,6 mm, W 2 = 40 N @ 225° cm um raio dc 152,4 mm, c W 3 
= 26,7 N @ 315 o cm um raio dc 254 mm. Determine as magnitudes c os ângulos dos 
pesos de balanceamento necessários para balancear dinamicamente o sistema. O peso de 
balanceamento nos planos 4 e 5 estão posicionados a um raio de 76,2 mm. 


** 12-17 ÀFigura PI2-7 mostra um sistema com três pesos cm um eixo rotativo. W 2 = 44,5 N 
@90° 76,2 mm, W % = 44,5 N @ ISO* 101,6 mm, e W A = 35,6 N @ 315 ú 101,6 mm. 
Determine as magnitudes e os ângulos dos pesos de balanceamento necessários para 
balancear dinamicamente o sistema. O peso de balanceamento no plano 1 é colocado a um 
raio dc 101,6 mm c, no plano 5, a um raio dc 76,2 mm. 

• ** 12-18 O rolete de aço de 400 mm de diâmetro na Figura PI2-8 foi testado em uma máquina de 
balanceamento dinâmico a 100 rpm e apresenta uma força desbalanceada Fj = 0,291 N 
@ 0 L = 45°, no plano xy da seção 1, e F A = 0,514 N @ 0 4 = 210°, no plano xy da seção 4. 
Determine as localizações angulares c os diâmetros requeridos para furos de 25 mm dc 
profundidade perfurados radialmcntc da superfície para o interior nos planos 2 c 3, para 
balancear dinamicamente o sistema. 



FIGURA PI 2-3 

Problema 12-13. 




Problema 12-14, 


* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas 
podem scr solucionados 
utilizando programas dc 
resolução de equações 
Matkcad, Matlab ou 
TKSolver. 
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76,2 

f 


10 


,6 


W i 

O 



w 2 

127 mm 



FIGURA PT 2-5 


Problema 12-15. 



Problema 12-1 ó. 


** 12-19 O rolctc dc aço dc 500 mm dc diâmetro na Figura P12-8 Ibi testado cm uma máquina de 
balanceamento dinâmico a 100 rpm e apresenta uma Torça desbalanceadaFj = 0,23 N 
@ = 30*, no plano xy da seção 1, e F 4 = 0,62 N @ G 4 = 135°, no plano xy da seção 4, 

Determine as localizações angulares c os diâmetros requeridos para furos de 25 mm dc 
profundidade perfurados radialmentc da superfície para o interior nos planos 2 e 3, para 
balancear dinamicamente o sistema. 


** 12-20 O mecanismo dc barras na Figura P12-9a possui elos retangulares dc aço dc 20 x 

^ji j|( 

10 mm de seção transversal, similar àquele mostrado na Figura 1240a. Projete os 
pesos dc balanceamento necessários c outras características necessárias para eliminar 
complctamentc a força vibratória c o momento vibratório. Declare todas as hipóteses. 


** 12-21 Repita o Problema 12-20 usando elos dc aço configurados como na Figura 12-1 üb, com a 

mesma seção transversal, mas com a extremidade do “osso dc cachotro” dc 50 mm dc diâmetro. 

** 12-22 O mecanismo de barras na Figura P 12-9b possui cios retangulares dc aço dc 20 x 10 

i|[ i|i i|( 

mm dc seção transversal, similares àqueles mostrados na Figura 12- 10a. Projete os 
pesos dc balanceamento necessários e outras características necessárias para eliminar 
completamente a Torça vibratória e o momento vibratório. Declare todas as hipóteses. 

** 12-23 Repita o Problema 12-22 usando cios dc aço configurados como na Figura 1240b, com 20 x 10 
mm de seção transversal, e com a extremidade do “osso de cachorro” de 50 mm de diâmetro. 

** 12-24 O dispositivo na Figura P12-10 ó usado para balancear montagens dc pá/cíxo do ventilador 
rodando a 600 rpm. A distância entre centros dos dois mancais da máquina é 250 mm. 

A margem esquerda do eixo do ventilador (plano A) está a 100 mm da linha dc centro 
do mancai mais próximo (cm F 2 ). O eixo do ventilador possui 75 mm dc largura ao 
longo do seu eixo e um diâmetro de 200 mm ao longo das superfícies onde os pesos 
de balanceamento estão presos. A magnitude de pico da força Fj ó 0,5 N no ângulo de 
fase dc 30° cm relação ao eixo rotativo x\ A força F 2 tem um pico dc 0,2 N no ângulo 
de fase de 130°. Calcule as magnitudes c localizações cm relação ao eixo x* dos pesos 
de balanceamento colocados nos planos A e B do eixo do ventilador, para balancear 
dinamicamente a montagem do ventilador. 


* * Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas 
de resolução equações 
Màthcad) Mütkib ou 
TKSoIver 


*** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando o programa 
Fourbàr (ver Apêndice A). 


** 12-25 Repita o Problema 12-24 usando os seguintes dados. O eixo do ventilador possui 55 mm 
dc largura c 150 mm dc diâmetro ao longo das superfícies onde os pesos balanceados estão 
presos. Á Torça F 1 medida no mancai esquerdo lem um pico dc 1,5 N no ângulo dc fase dc 
60° em relação ao eixo rotativo x\ A força F 2 medida no mancai direito tem um pico de 2,0 
N no ângulo dc fase de -180° cm relação ao eixo rotativo x\, 

** 12-26 Repita o Problema 12-24 usando os seguintes dados. O eixo do ventilador possui 125 mm 
dc largura c 250 mm de diâmetro ao longo das superfícies onde os pesos dc balanceamento 
estão presos. A força F ] medida no mancai esquerdo tem um pico de 1,1 N no ângulo dc 
fase de 120° em relação ao eixo rotativo x\ A força F 2 medida no mancai direito tem um 
pico de 1,8 N no ângulo de fase de -93° em relação ao eixo rotativo x\ 
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(sem escala) 


FIGURA PI 2-8 

Problemas 12-18© 12-19. 





FIGURA PI2-7 

Problema 12-17. 


FIGURA PI 2-9 

Problemas 12-20 a 12-23. 




FIGURA PI 2-10 

Problemas 12-24 a 12-26. 































































Capítulo 


* Informação básica do 
funcionamento de motores 
com animações pode ser 
encontrada cm <httpi// 
www.T Io ws tiiffworks. 
com/engine.htm>. 


DINÂMICA DE MOTORES 


Sempre pensei que a substituição do cavalo pela máquina de combustão interna seria 
um marco melancólico no progresso da humanidade. 

WINSTON S. CHURCHILL 

13,0 INTRODUÇÃO 

Os capítulos anteriores introduziram técnicas de análise para a determinação das forças 
dinâmicas, momentos e torques em maquinas. Forças vibratórias, momentos e seu balancea¬ 
mento também foram discutidos. Vamos agora tentar integrar todas essas considerações dinâ¬ 
micas na concepção de um dispositivo comum, o mecanismo biela-manivela que é usado no 
motor de combustão interna. Esse mecanismo, apesar de parecer simples, é bastante complexo 
quanto a considerações dinâmicas necessárias para o seu projeto nas operações em alta veloci¬ 
dade. Desse modo, ele servirá como excelente exemplo de aplicação dos conceitos dinâmicos 
citados. Não vamos abordar os aspectos termodinâmicos do motor de combustão interna além 
da definição das forças de combustão que são necessárias para acionar o dispositivo. Muitos 
outros textos, como aqueles listados na bibliografia no fim deste capitulo, tratam desse assun¬ 
to, considerando uma termodinâmica muito complexa e os aspectos da dinâmica dos fluidos. 
Iremos nos concentrar apenas em sua cinemática e nos aspectos da dinâmica mecânica. Não é 
nossa intenção tornar o estudante “um projetista de motores” mas ião somente aplicar princí¬ 
pios dinâmicos para um problema de projeto realístico de interesse geral e também transmitir 
a complexidade e o fascínio envolvidos no projeto de um dispositivo com dinâmica aparente¬ 
mente simples. 

Talvez alguns estudantes já tenham tido a oportunidade de desmontar um motor de com¬ 
bustão interna, mas muitos ainda não. Portanto começaremos com descrições fundamentais 
do projeto do motor e de seu funcionamento.* O programa ENGINE (ver Apêndice A) foi pro¬ 
jetado para reforçar e estender os conceitos aqui apresentados. Ele realizará todos os cálculos 
computacionais necessários para fornecer ao estudante informações dinâmicas sobre escolhas e 
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Pistão 


Bloco do molor 
Ranhuras de refrigeração 

Motor de partida 
Pescador 
Banho de óleo 
Cárter 


Eixo de Came 

Coletor de 
escape 


Coletor de admissao 


Cabeçote 


Carburador 


Vareta ou 
haste do balancim 


Balancím 


Válvula 


Câmara de 
combustão 


Püio do pistão 

Biela 

Pitio da manivela 

Centro da manivela 


Vírabrequim 


FIGURA 13-1 

Secção de um motor V8. 

Adaptado do desenho de Lane Thomas t Western Carolina Universlty, Dept. oí industrial Education, com autorização. 


recomendações de projeto. O estudante é incentivado a usar esse programa em paralelo á leitura 
deste texto. Muitos exemplos e ilustrações contidos no texto serão gerados por esse progra¬ 
ma, como também frequentemente será feita referência a ele. Exemplos usados nos capítulos 
13 e 14, nos quais tratam da dinâmica de motores, foram desenvolvidos no programa Engi¬ 
ne (ver Apêndice A) para observação e treinamento do estudante. 


* Carburadores foram 
trocados por sistemas de 
injeção de combustível 
em automóveis e outros 
motores, que precisam 
satisfazer cada vez 
mais rigorosas leis de 
emissão de poluentes nos 
Estados Unidos. Injeção 
de combustível fornece 
melhor controle sobre a 
mistura ar-combustível do 
que o carburador, 
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FIGURA 13-2 

Modelos de elementos finitos do pistão do motor (a), biela (b) e virabrequim (c). 
Cortesia da General Motors Co. 


13,1 PROJETO DO MOTOR 

A Figura 13-1 mostra uma secção detalhada de um motor de combustão interna. O me¬ 
canismo básico consiste em uma manivela, uma biela (acoplador), e um pistão (bloco desli¬ 
zante). Uma vez que essa figura mostra uma configuração de um motor multicilíndrico V8, 
há quatro manivelas dispostas sobre um virabrequim, e oito conjuntos de bielas e pistões, 
quatro no banco esquerdo dos cilindros e quatro no banco direito. Apenas dois conjuntos de 
pistão-manivela aparecem nesta visualização, ambos com o mesmo eixo de manivela. Os ou¬ 
tros estão atrás do que é mostrado. A Figura 13-2 mostra modelos de elementos finitos de um 
pistão, da biela, e do virabrequim de um motor de quatro cilindros dispostos no mesmo pla¬ 
no. A combinação mais usada ê a de um motor em linha, com os cilindros todos no mesmo 
plano. Motores com três, quatro, cinco e seis cilindros em linha estão em produção em todo 
o mundo. Motores em V nas versões com quatro, seis, oito, dez e doze cilindros também são 
produzidos, sendo que os de seis e oito cilindros são as configurações em V mais populares. A 
disposição geométrica do virabrequim e dos cilindros tem um efeito significativo na condição 
dinâmica do motor. Iremos explorar esses efeitos da combinação multicilíndrica no próximo 
capítulo. Nessa etapa, queremos lidar apenas com o projeto de um motor monocilíndrieo. 
Depois de aperfeiçoar a geometria e a condição dinâmica de um cilindro, estaremos prepara¬ 
dos paia combinar cilindros em configurações multícilíndricas. 

Um esquema de um mecanismo biela-manivela com um cilindro básico, e a termi¬ 
nologia de suas principais partes são mostrados na Figura 13-3. Note que é “acionado in- 
vers amente” em comparação aos mecanismos que analisamos nos capítulos anteriores. Em 
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FIGURA 13-3 

Mecanismo de quatro barras biela-manivela (a) para um motor monocilíndrica de combustão Interna (b). 
Mabfo fnc., Morristown, New Jersey, 

outras palavras, a explosão da mistura do combustível no cilindro empana o pistão para a 
esquerda, na Figura 13-3, ou para baixo, na Figura 13-4, girando a manivela. O torque da 
manivela resultante é finalmente transmitido para as rodas do veículo através da transmissão 
(ver Seção 9.11) para a propulsão do carro, da moto ou qualquer outro dispositivo. O mes¬ 
mo mecanismo biela-manivela pode também ser usado “de maneira direta”, acionando com 
um motor a manivela e utilizando a energia de saída na extremidade do pistão. Ele é, então, 
chamado de bomba de pistão e é usado em compressores de ar, bombas de água, gasolina e 
outros líquidos. 

No motor de combustão interna da Figura 13-3, deveria ser bastante óbvio que, no máxi¬ 
mo, só podemos esperar energia a ser entregue para a manivela a partir da explosão de gases 
durante o cicio de potência. O pistão deve retomar do ponto morto interior (PM1) para o ponto 
morto superior (PMS) por meio da sua própria inércia antes que possa receber um novo golpe 
com a próxima explosão. Na verdade, alguma energia cinética rotacional deve ser estocada 
no vírabrequim meramente para começar o movimento entre os pontos de PMS e PMI, pois o 
braço do momento da força de potência nesses pontos é zero. Eis por que a combustão interna 
do motor necessita de uma “mãozinha” para começar a funcionar com uma manivela manual, 
uma corda para puxar ou, então, um motor de partida. 

Existem dois ciclos de combustão comum de uso em motores de combustão interna: o 
ciclo Clcrk de dois tempos e o eido Otto de quatro tempos, batizados com os nomes de 
seus inventores do século 19. O ciclo de quatro tempos é o mais comum em automóveis, ca¬ 
minhões e motores de gasolina estacionários. O ciclo de dois tempos é usado em motocicletas, 
barcos, motos serras, e outras aplicações onde a melhor relação peso-potência prevalece sobre 
o inconveniente de níveis poluentes altos e pouca economia de combustível, em comparação 
com o de quatro tempos. 

Ciclo de quatro tempos O ciclo Otto dc quatro tempos é mostrado na Figura 13-4. 

Nele o pistão leva quatTü etapas para completar um ciclo Otto. Um curso do pistão é definido 
como o deslocamento do PMS para o PMI ou o inverso. Há, ainda, duas etapas para cada 360° 
de rotação da manivela, e isso acarreta 720° de rotação do vírabrequim para completar um 
ciclo de quatro tempos. Esse motor necessita de pelo menos duas válvulas por cilindro, uma 
para a admissão e outra para o escape. Para fins de discussão, podemos começar o ciclo em 
qualquer ponto, já que este se repete a cada duas revoluções da manivela. 
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(a) Curso de admissão 


(b) Curso de compressão (c) Ciclo de potência (d) Curso de escape 



(e) Curva de pressão do gás 


FIGURA 13-4 

O ciclo de combustão Otto de quatro tempos. 


A Figura 13-4a mostra o cursa de admissão, que começa com o pistão no PMS. Uma 
mistura de combustível e ar é jogada dentro do cilindro através do sistema de indução (os 
injetores de combustível ou o carburador e o coletor de admissão da Figura 13-1), enquanto o 
pistão desce para o PMI, aumentando o volume do cilindro e criando uma pressão ligeiramente 
negativa. 

Durante o curso de compressão na Figura 13-4b, todas as válvulas são fechadas e o gás 
è comprimido, enquanto o pistão se desloca do PMI ao PMS. Um pouco antes do PMS, uma 
faísca é acesa para explodir o gás comprimido. À pressão proveniente dessa explosão aumenta 
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muito rápido e empurra o pistão para baixo, do PMS para o FMI, durante o ciclo de potência, 
mostrada na Figura 13-4c. A válvula de escape é aberta, e o curso dc cscapc do pistão do PMI 
ao PMS (Figura 13-4d) empurra o restante dos gases para fora do cilindro, pelo coletor de es¬ 
cape (ver Figura 13-1) e daí para o catalisador para limpeza antes de serem jogados fora pelo 
escapamento. O ciclo está então preparado para repetir outra etapa de admissão. As válvulas 
são abertas e fediadas nos tempos exatos do ciclo por um eixo de carne, o qual se movimenta 
em sincronia com o virabrequim por engrenagens, correntes ou correias dentadas. (Ver Figura 
9-25.) A Figura 13-4 mostra a curva de pressão do gás para um ciclo. Com um motor de ciclo 
Otto com um cilindro, a potência é transmitida para o virabrequim por, no máximo, 25% do 
tempo, visto que existe apenas um ciclo de potência para cada duas revoluções. 

Ciclo de dois tempos O eielo Clerk de dois tempos é mostrado na Figura 13-5. Esse 
motor não precisa de válvulas, porém, para aumentar a sua eficiência, às vezes é necessária 
uma válvula passiva (operando com pressão diferencial) na porta de admissão. Ela não possui 
eixo de came, trens de válvulas ou engrenagens para acionamento que possam aumentar o peso 
e o volume do motor. Como o seu nome indica, há apenas duas etapas, ou 360°, para completar 
esse ciclo. Há um caminho, chamado de porta de transferência, entre a câmara de combustão 
acima do pistão e o cárter abaixo. Há também uma porta de escape no lado do cilindro. O pis¬ 
tão atua sequencialmente bloqueando ou expondo essas portas, enquanto se move para cima 
e para baixo. O cárter é selado e montado sobre o carburador, servindo também como coletor 
de admissão. 


Começando pelo PMS (Figura 13-5a), o ciclo de dois tempos ocorre da seguinte maneira: 
a vela inflama a carga de ar-combustível, comprimida na revolução anterior. A expansão dos 
gases queimados desloca o pistão para baixo, transmitindo torque para o virabrequim. Ao 
descer, o pistão libera a porta de escape, permitindo que os gases queimados (e também alguns 
não queimados) saiam para o sistema de escape. 

Enquanto o pistão desce (Figura 13-5b), comprime a carga da mistura ar-combustível que 
está no cárter selado. O pistão bloqueia a porta de admissão, prevenindo a entrada de resíduos 
através do carburador. Enquanto o pistão limpa a porta de transferência na parede do cilindro, 
o seu movimento de descida empurra a nova carga de ar-combustível para cima da porta de 
transferência para a câmara de combustão. A energia dos gases de escape saindo da câmara do 
outro lado ajuda a puxar a nova carga também. 

O pistão passa pelo PMÍ (Figura 13-5c) e dispara para cima, empurrando para fora os 
gases de escape remanescentes. A porta de escape é fechada pelo pistão enquanto este sobe, 
possibilitando a compressão da nova carga. Quando o pistão se aproxima do PMS, expõe a 
porta de admissão (Figura 13-5d), sugando uma nova carga de ar-combustível do carburador 
para o cárter expandido. Pouco antes do PMS, a vela é inflamada e o ciclo se repete quando o 
pistão passa pelo PMS. 

Fica claro que esse ciclo Clerk não é tão eficiente quanto o Otto, no qual cada etapa é mais 
nitidamente separada das outras. Aqui há muita mistura de várias fases do ciclo. Hidrocarbo- 
netos não queimados são expelidos em gTande quantidade. Isso explica a pior economia de 
combustível e emissões mais poluentes do motor Clerk* Contudo, é popular em aplicações 
em que baixo peso é primordial. 

A lubrificação é também mais difícil no motor de dois tempos do que no de quatro tempos, 
pois o cárter não está disponível como banho de óleo. O óleo de lubrificação também tem de 
ser misturado com o combustível. Isso aumenta ainda mais o problema de emissões em com¬ 
paração com o motor de ciclo Otto, no qual se queima gasolina pura e se bombeia o óleo de 
lubrificação separadamente em todo o motor. 


* Pesquisas estão em 
andamento para eliminar 
as emissões do motor 
de dois tempos usando 
injeção de combustível e 
ar comprimido, limpando 
os cilindros. Esses 
esforços ainda podem 
levar esse motor de 
projeto potcncialmente 
mais poderoso a atuar 
em conformidade com 
as especificações dc 
qualidade do ar 
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FIGURA 13-5 

O ciclo Clsrk de combustão de dois tempos. 
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CICLO DIESEL O ciclo diesel pode ser tanto de dois quanto de quatro tempos. É um ciclo 
de ignição por compressão. Não é necessário vela para inflamar a mistura de ar-combustivel. 
O ar é comprimido no cilindro de um fator de 14 a 15 (versus 8 a 10 no motor com vela), e um 
combustível com baixa volatilidade é injetado dentro do cilindro logo antes do PMS. O calor 
da compressão causa a explosão. Motores a diesel são maiores e mais pesados do que motores 
com ignição a vela, para a mesma potência de saída, porque as altas pressões e forças nas quais 
aqueles trabalham requerem peças mais fortes e pesadas. Motores a diesel com ciclo de dois 
tempos são bem comuns. O combustível diesel é um lubrificante melhor que a gasolina. 

Força de potência Em todos os motores discutidos aqui, o torquc de saída usado é 
criado pela pressão do gás explosivo gerada dentro do cilindro uma ou duas vezes para cada 
duas rotações da manivela, dependendo do ciclo utilizado. A intensidade e a forma da curva 
da pressão de explosão vão variar com o projeto do motor, o número de etapas, o combustível 
usado, a velocidade de operação e outros fatores relacionados á termodinâmica do sistema. 
Para o nosso objetivo de analisar a dinâmica mecânica do sistema, precisamos manter a fun¬ 
ção da pressão do gás consistente enquanto variamos outros parâmetros de projeto com o 
intuito de comparar os resultados das mudanças no projeto mecânico. Para esse propósito, 
o programa Engine (ver Apêndice A) foi desenvolvido com uma curva de pressão do gás 
definida intemamente cujo valor de pico é em tomo de 4.1 MPa e cuja curva tem um contorno 
similar ao da curva de um motor real. A Figura 13-6 mostra a curva de força de potência que 
resulta da função de pressão gerada do gás no programa Engine aplicada a um pistão, com 
uma área particular, para motores de dois e quatro tempos. Mudanças na área do pistão vão 
obviamente afetar a magnitude da força de potência para essa função de pressão consistente, 
mas nenhuma mudança nos parâmetros de entrada do motor desse programa vai mudar a sua 
curva de pressão do gás. Para ver essa curva da força de potência, execute o programa Engine 
e selecione qualquer um dos exemplos de motores do menu. Depois calcule e pio te a Força 
de potência . 


13.2 CINEMÁTICA DO MECANISMO BIELA-MANIVELA 

Nos capítulos 4, 6, 7 e 11 desenvolvemos equações gemis para a solução exata das po¬ 
sições, velocidades, acelerações e forças no mecanismo de quatro barras com juntas pinadas, 
bem como para as duas inversões do mecanismo biela-manivela, usando as equações ve¬ 
toriais. Podemos aplicar novamente esse método para analisar o mecanismo biela-manivela 
“padrão", usado na maioria dos motores de combustão interna, como mostrado na Figura 13-7. 
Note que o movimento de translação é alinhado com o eixo X. Essa é uma biela-manivela “sem 
deslocamento”, pois o eixo de translação estendido passa pelo pivô da manivela. Há também 
um bloco deslizante transladando em um plano terra estacionário; logo, não há nenhuma com¬ 
ponente de aceleração de Coriolis (ver Seção 7.3). 

A geometria simples dessa inversão particular do mecanismo biela-manivela permite 
uma abordagem direta da análise exata da posição, velocidade e aceleração de sua guia, usan¬ 
do apenas trigonometria plana e equações escalares. Por causa da simplicidade desse método 
e para apresentar uma abordagem de solução alternativa, analisaremos esse equipamento de 
novo. 

Suponhamos que o raio da manivela seja r e o comprimento da biela seja i O ângulo da 
manivela é 0 e o ângulo que a biela faz com o eixo Xêty. Para qualquer velocidade angular 
constante da manivela ta, o ângulo da manivela 0 = cúí. A posição instantânea do pistão é x. 
Dois triângulos retângulos rqs e iqu são construídos. Então, da geometria 
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(a) Ciclo Otto de quatro tempos 


<b) Ciclo Clerk de dois tempos 


FIGURA 13-6 


Funções da força de potência nos motores de dois e quatro tempos. 


q = rscn0= / scnò 
0 = ( 0 / 
r 

semj)= — sento/ 


s = rcostüf 
u = / coscj? 

X = A: + « = rcostoí + /cos<j) 



(13.1a) 


(13.1b) 


(13,1c) 


(13.ld) 


A Equação 13.1 d é uma expressão exata para a posição x do pistão em função de r, t e to/. 
Ela pode ser derivada em função do tempo para obter as expressões exatas da velocidade e ace¬ 
leração do pistão. Para uma análise permanente, suporemos tô como constante. 


x = -ríú 


sen to/ + 


sen2 to / 


21 


. 1- - sético/ 

\ U J 


(13. le) 


jc = -rtjtr 


i /2 ( ! 


r\i (1 -2eos^tofj- r 2 sen 4 tofJ 


l 2 -(rsenüt)/) 2 ]^ 
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(13.lf) 

































DINÂMICA DE MOTORES 


651 


Biela 



de força para análise da força de potência, ( a ) Geometria da mecanismo 

pois as forças de inércia estão sendo 



(b) Diagramas de corpo livre 


FIGURA 13-7 

Poslçàa do mecanismo de quatro barras bte la-ma nivela e análise da força de potência (Ver Figura 13-12, para análise 
da força de inércia.) 
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Ai Equações 13,1 podem ser facilmente resolvidas com um computador para todos os 
valores de c út necessários. Entretanto, é bastante complicado observar a Equação 13.1 f e vi¬ 
sualizar os efeitos das mudanças nos parâmetros geométricos rd na aceleração. Seria útil se 
pudéssemos derivar uma expressão mais simples, mesmo que aproximada, que nos permitiria 
prever mais facilmente os resultados das decisões de projeto que envolvem essas variáveis. 
Para fazer isso, usaremos o teorema binomial a fim de expandir o radical, na Equação 13.1 d, 
da posição do pistão para gerai equações de posição, velocidade e aceleração mais simples, 
em formas aproximadas, o que lançará luz sobre o comportamento dinâmico do mecanismo. 

A forma geral do teorema binomial é 

(«+*)" +... (13.2a) 


O radical na Equação 13.1 d é 


f r Y 2 

(r \ 2 ~ 

-sen roí = 

1- - sen coí 

1 t } 

U J _ 


em que, para a expansão binomial: 



Expande-se para: 



(13.2b) 


(13,2c) 


(13.2d) 


ou: 


1- 


—s- sen üüí + —7 

<* 1 ) l® 4 , 


4 

sen cor 


( 


16/ 


sen tüf+< 


(13.2c) 


Cada termo não constante contém uma relação manivela-biela r/í para alguma potência. 
Aplicando um senso comum de engenharia para a representação da biela-manivela na Figura 
13-7a, podemos perceber que, se r/í fosse maior que 1, a manivela poderia não completar uma 
revolução. Na verdade, se r/i se aproximar de 1, o pistão vai colidir com o elo fixo 0 2 antes 
de a manivela completar a sua revolução. Se r/í for tão grande quanto 1/2, o ângulo de trans¬ 
missão (x/2 - <jj) será muito pequeno (ver seções 3.3 e 4.10) e o mecanismo não vai funcionar 
corretamente. Um limite máximo prático para o valor de r/í está em tomo de 1/3. A maior parte 
dos mecanismos biela-manivela tem essa relação manivela-biela em tomo de 1/3 a 1/5 para 
operações suaves. Se substituirmos esse limite máximo de r/í = 1/3 na Equação 13.2e, teremos 



sen üüf- 


1 
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Claramente, podemos desprezar, com um erro bem pequeno, todos os termos depois do 
segundo. Substituir essa expressão aproximada para o radical na Equação 13.1 d fornece uma 
expressão aproximada para o deslocamento do pistão com apenas uma fração de um por cento 
de erro. 



r ( r 2 \ 


x = rco$<at +1 




Substitua a identidade trigonométrica 


2 1-COS 2(1 

seu otf =-■ 

2 


e simplifique: 


jt - — + rfcosüi/ + — cos2o)/] 

4/ V 41 J 


Derive para a velocidade do pistão (com a constante cu). 

x = -rti> sen wt + “Sen2cüf I 

l 21 ) 

Derive de novo para aceleração (com a constante cu). 

X - -riú 2 |cCStt>í + yCOS2(t)fj 


(13.3a) 


(13.3b) 


(13.3c) 


(13.3d) 


(13.3e) 


O processo de expansão binomial, nesse caso particular, nos leva ás aproximações das 
séries de Fourier das expressões exatas do deslocamento, velocidade e aceleração do pistão. 
Fourier* mostrou que qualquer função periódica pode ser aproximada por uma série de senos e 
cossenos multiplicados por termos inteiros das variáveis independentes. Lembre que despreza¬ 
mos o quarto, sexto e os termos subsequentes da expansão binomial, que nos teria fornecido os 
termos cos 4cüí, cós íkuí etc., nessa expressão. Essas múltiplas funções de ângulos são referidas 
como harmônicos do termo fundamental cos <út. O termo cos cuí se repete uma vez para cada 
revolução da manivela e é chamado de frequência fundamental ou componente primário. O 
segundo harmônico, cos 2tóí, se repete duas vezes por revolução da manivela e é chamado de 
componente secundário. Os harmônicos mais altos foram desprezados quando truncamos 
a série. O termo constante na função de deslocamento é o componente contínuo ou valor 
médio. A função completa é a soma desses harmônicos. A forma das séries de Fourier das 
expressões de deslocamento e suas derivadas nos permite ver as contribuições relativas dos 
vários componentes harmônicos da função. Essa abordagem vai se mostrar bem importante 
quando tentarmos balancear dinamicamente o projeto de um motor. 

O programa Engine (ver Apêndice A) calcula a posição, velocidade e aceleração do pis¬ 
tão, de acordo com as equações 13.3c, d, e. A Figura 13-8a, b, c mostra essas funções para o 
exemplo desse motor no programa pLotado para uma manivela constante por duas revolu¬ 
ções. A curva de aceleração mostra os efeitos do segundo harmônico mais claramente, pois os 
coeficientes desse termo são maiores do que o seu correspondente nas outras duas funções. 
O termo fundamental (-cos <üí) nos dá uma função harmônica puía com um periodo de 360°. 
Esse termo fundamental domina a função, já que ele possui os maiores coeficientes na Equa¬ 
ção 13.3e. O patamar superior e a ligeira queda no pico positivo da aceleração da Figura 13-8c 
são causados pelo cos 2co t do segundo harmônico, somando ou subtraindo do fundamental. 


* O Darão Jean Baptistc 
Joseph Fourier (1768- 
-1830) publicou a 
descrição das séries 
matemáticas que levam o 
seu nome em The anúlytic 
theory ofheat , em 1822. 
As séries de Fourier são 
amplamente usadas em 
análises harmônicas de 
todos os tipos de sistemas 
físicos. Sua forma geral é 

y ® + (d, cos* + h l seruj 

2 

+ (iij cos 2 x+ /a sen2 jt} 

+ ’■ + cosrtjf i- l> r sen nx). 
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* Sc você acha que esse 
número è alto, considere 
uma típica biela de um 
motor NascarVR que 
chega a 9 600 rpm t e um 
Fórmula 1, V12, bem 
como motores de corrida 
VS, que alcançam o limite 
de 19 000 rpm. Como 
exercício, calcule os 
seus picos de aceleração 
supondo as mesmas 
dimensões do nosso 
exemplo. 



1 cilindro 

Diâmetro do cilindro = 76,2 mm 

Curso = 89,9 mm 

a/S = 0,85 

L/R = 3,50 

RPM s 3 400 


FIGURA 13-8 

Funções de posição, velocidade e aceleração para um motor monocilíndríco. 


Note o alto valor do pico de aceleração negativa do pistão, mesmo em tomo da velocidade 
média do motor de 3400 rpm. Ele é 747 g’s! A 6000 rpm, ele aumenta para aproximadamente 
1300 Esse é um motor de tamanho moderado, com diâmetro de 76,2 mm e curso de 89,9 
mm, com deslocamento de 410-cc por cilindro (um motor de 1,6 litro de quatro cilindros). 
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SUPERPOSIÇÃO Analisaremos agora o comportamento dinâmico de um motor monoci- 
líndrico com base no modelo cinemático aproximado desenvolvido nesta seção. Já que temos 
diversas fontes de excitação dinâmica para examinar, usaremos o método da superposição para 
analisá-las separadamente e depois combinar os seus efeitos. Primeiro, iremos considerar as 
forças e torques devidos à presença das forças de potência explosivas no cilindro, o qual 
movimenta o motor. Depois, analisaremos as forças c torques de inércia que são resultantes 
do movimento em alta velocidade dos elementos. A força total e o forque estacionário do equi¬ 
pamento em qualquer instante vão ser a soma de seus componentes. Finalmente, observaremos 
as forças e torques vibratórios no plano de referencia e as forças na articulação do mecanis¬ 
mo que resultam da combinação das forças aplicadas e dinâmicas do sistema. 


13.3 FORÇA E TORQUE DE POTÊNCIA 


A força de potência ocorre devido à pressão do gás proveniente da explosão da mistura 
ar-combustível localizada no topo da superfície do pistão, como mostrado na Figura 13-3. Sen¬ 
do F g = força de potência, P g = pressão do gás, A p = área do pistão tB = diâmetro do cilindro, 
o qual é igual ao diâmetro do pistão, então: 


i; 


2 


**- 


~-P„B 2 i 


(13.4) 


O sinal negativo é devido â escolha da orientação do motor no sistema de coordenadas da 
Figura 13-3. A pressão do gás P g nessa expressão é uma função do ângulo de manivela úüí e é 
definida pela termodinâmica do motor. Uma típica curva de pressão do gás para um motor de 
quatro tempos é mostrada na Figura 13-4.0 contorno da curva da força de potência é idênti¬ 
co ao da curva de pressão do gás, já que elas diferem apenas por uma constante multiplicadora, 
a área du pistão A . A Figura 13-6 mostra a aproximação da curva da força de potência usada 
no programa Engine (ver Apêndice A) para motores de quatro e dois tempos. 

O torque de potência na Figura 13-9 é devido à força de potência atuante no braço de 
momento em relação ao centro da manivela 0 2 na Figura 13-7. Esse braço de momento varia 
de zero a máximo, conforme a manivela rotaciona. A força de potência distribuída sobre a su¬ 
perfície do pistão foi resolvida como uma força única atuando sobre o centro de massa do elo 4 
no diagrama de corpo livre da Figura 13-7b. O sistema de forças no ponto B pode ser resolvido 
em um diagrama vetorial mostrando que 

F í]4 - F g tanifj j (13.5a) 

5*34 m ~ F s j (13.5b) 

Do diagrama de corpo livre da Figura 13-7, podemos ver que 

F S41--V 
F #43 " 

F g23 " " F s43 
F gV " " F s23 

f a32 -" F í34 ~ f s i + Fg tan* j 


então: 


(13.5c) 
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1 cilindro 

Diâmetro do cilindro = 76,2 mm 

Curso = 69,9 mm 

B/5 = 0,85 

UR - 3,50 

RPM = 3400 

Pmâx - 4,14 MPa 


(a) Ciclo Otto de quatro tempos (£>) Cicb Clerk de dois tempos 

FIGURA 13-9 

Funções do forque de potência nos motores com ciclo de dois e quatro tempos, 


O torque motor T 2 | no elo % resultante da força de potência, pode ser encontrado por 
meio do produto vetoriâ do vetor de posição do ponto A pela força no ponto A. 

^21 = * Fj? 32 (13.6a) 

Essa expressão pode ser expandida e irá envolver o comprimento da manivela r e os ângulos 
Ô e <jç bem como a força de potência F^ Note que, no diagrama de corpo livre para o elo 1, pode¬ 
mos expressar o Iorque em função das forças F^ í4 ou F 41 , que atuam sempre perpendiculares 
ao movimento de translação (desprezando o atrito), e cfa distância x, a qual ê o seu braço ins¬ 
tantâneo em relação a 0 2 . O torque de reação T j 2 resultante da tentativa da força de potência 
de empurrar o plano terra é 

T s j2 -F g4l ‘X k (13.6b) 

Se você já tentou acelerar um motor de um automóvel em funcionamento enquanto tra¬ 
balhava nele, provavelmente percebeu o movimento do motor para o lado, pois ele balança 
em tomo dos apoios devido ao torque de reação. O torque motor T^ 2Í é o torque de reação 
negativo. 



T j?2I “ “ T íl2 



Tjjii ■ -Íg4l 9 X i 

(13.6c) 

e: 

FgU ■ ”^g41 


então: 

T|?2Í " -^14 * X ^ 

(13.6d) 


A Equação 13.ód nos dá uma expressão para o torque de potência que envolve o desloca¬ 
mento do pistão x, o qual já derivamos na Equação 13.3a. Substituindo a Equação 13.3a para 
x e a magnitude da Equação 13.5a para F gl4 , temos 


l *2I 




l - — + r( cos üjí + — cos 2m) 
4 1 \ 41 J 


(13.6e) 


A Equação 13.6e contém o ângulo da biela <j), bem como a variável independente, o ângulo 
da manivela í üt . Gostaríamos de ter uma expressão que envolvesse apenas üj l Podemos substi¬ 
tuir uma expressão para o tan <j> gerada da geometria da Figura I3-7a. 
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taruh = 


£ 

u 


r scticü/ 
/COS<j) 


(13.7a) 


Substitua a Equação 13.1c por cus <j): 


lanò - 


rsentüf 


1-1 

r ^ 
-senwf 

V ' 

J J 


(13.7b) 


A raiz do denominador pode ser expandida usando o teorema binomial, como já foi feito 
nas Equações 13.2, e os dois primeiros termos mantidos para ter uma boa aproximação da 
expressão exata 

—---ai + ArSciícof C13.7c> 

l , r y 2 1 2 


obtendo: 


lan ô = - sen tüf 1+serrW 
l { 21* 


Substitua essa equação na 13.6e para o torque de potência. 


Tg2i - Fg 



f 

r 2 \ 

2 

f . \ 

-sen an 

1+ 

—i-sen 2 <üí 


cos oor+“cos2coí 

/ 

< 

2 1 1 ) 

41 

1 41 )_ 


(13.7d) 


(13.8a) 


Expanda essa expressão e despreze qualquer termo contendo a relação biela-manivela r/í 
com potência ou expoente maior que 1, pois eles vão apresentar coeficientes muito baixos, 
como já foi visto na Equação 13.2. Isso resulta em uma expressão mais simples, porém ainda 
mais aproximada para o torque de potência. 

T g2l =F g rscnm\l + ~co$<atj (13.8b) 


Note que o valor exato do torque de potência pode ser sempre calculado com a com¬ 
binação das equações 13.1 d, 13.5a e 13.6d, ou com a expansão da Equação 13.6a, se você 
necessitar de uma resposta mais precisa. Para a proposta de projeto, a aproximação da Equação 
13.8b vai ser geralmente adequada. O programa Engine (ver Apêndice A) calcula o torque 
de potência usando a Equação 13.8b e utiliza a curva de pressão do gás para gerar a função 
da força de potência. Os gráficos do torque de potência para ciclos de dois e quatro tempos 
são mostrados na Figura 13-9. Note a semelhança do contorno dessa curva com a da curva da 
força de potência na Figura 13.6. Note também que o motor de dois tempos tem, teoricamente, 
duas vezes mais potência disponível do que o de quatro tempos, com todos os outros fatores 
iguais, pois há o dobro de pulsos de torque por unidade de tempo. Entretanto, a pior eficiência 
do motor de dois tempos reduz significativamente essa vantagem teórica. 


13.4 MASSAS EQUIVALENTES 

Para fazer uma completa análise da força dinâmica de qualquer mecanismo, precisamos 
saber as propriedades geométricas (massa, centro de gravidade, momento de inércia de massa) 
dos elos, como já foi discutido nos capítulos anteriores (veja seções 10.3 a 10.10 e Capítulo 11). 
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* Esses modelos de massa 
concentrada devem ser 
feitos com materiais muito 
especiais. Unobtainitm 
206 tem a propriedade 
de densidade de massa 
infinita, por isso não 
ocupa espaço e pode ser 
usado como li ponto de 
massa.” Unobtainium 208 
tem uma dureza infinita 
e zero de massa e } assim, 
pode ser usado para 
manivelas rígidas, porém 
“sem massa”. 


Isso é fácil de fazer se o elo já estiver desenhado em detalhe e suas dimensões forem conhecidas. 
Ao projetar um mecanismo do princípio, nós geralmente ainda não temos esse nível de conhe¬ 
cimento dos detalhes da geometria dos elos. Contudo, podemos fazer uma estimativa dos seus 
parâmetros geométricos para começar o processo de iteração que vai, no fim, convergir, em um 
projeto detalhado. 

No caso desse mecanismo biela-manivela, a manivela está em rotação pura e o pistão 
em translação pura. Supondo algumas geometrias e materiais adequados, podemos fazer 
aproximações dos seus parâmetros dinâmicos. Os seus movimentos cinemáticos são facilmen¬ 
te determinados. Temos também expressões diferenciais nas Equações 13.3 para o movimento 
do pistão. Mais adiante, se balancearmos a manivela em rotação, como descrito e recomenda¬ 
do no capítulo anterior, então o CG da manivela não terá movimento no seu centro 0 2 e não 
vai contribuir para as forças dinâmicas. Faremos isso numa seção posterior. 

A biela apresenta um movimento complexo. Para fazer uma exata análise dinâmica igual 
à que foi feita na Seção 11.5, precisamos determinara aceleração linear do seu CG para todas 
as posições. No começo do projeto, a localização do CG da biela não é precisamente definida. 
Para dar um “pontapé inicial” no projeto, precisamos de um modelo simplificado dessa biela 
que possamos refinar melhor, posteriormente, quando mais informações dinâmicas forem gera¬ 
das sobre o projeto do nosso motor. Os requisitos para um modelo dinamicamente equivalente 
foram apresentados na Seção 10.2 e são repetidos aqui na Tabela 13-1 para a sua comodidade. 

Se pudéssemos modelar nossa biela preliminar como dois pontos de massas concentrados, 
um no pino da manivela (ponto A na Figura 13-7) e o outro no pino do pistão (ponto B na 
Figura 13-7), iríamos, pelo menos, saber quais seriam os movimentos desses dois pontos. A 
massa concentrada em A estaria em rotação pura como a manivela, e a massa em B estaria em 
translação pura como o pistão. Esses pontos de massa não apresentam dimensão e supõe-se 
que sejam conectados através de uma biela mágica, sem massa, porém rígida.* 

Modelo Dinamicamente equivalente A Figura 13- 10a mostra uma biela típica. 
A Figura 13- 10b mostra um modelo geral de biela de duas massas. Uma massa m t é localizada 
a uma distância t ( do CG original da biela, e a segunda massa m p a uma distância l p do CG. 
A massa da parte original é my e o seu momento de inércia sobre o CG è I G y Expressando 
os três requisitos para a equivalência dinâmica da Tabela 13-1 em termos matemáticos com 
essas variáveis, temos 


m p +m t ■ 

(13.9a) 

m p l p - m,l, 

(13.9b) 

D 

(S _ 

lf 

+ 

(S vL 

% 

(13.9c) 


Há quatro incógnitas nessas três equações, m p , l p , m t , l t T o que significa que temos de 
escolher o valor de algumas dessas variáveis para resolver o sistema. Vamos escolher a distân¬ 
cia l t igual à distância ao pino do pistão, l b , como mostrado na Figura 13-1 Oc. Isso irá pôr uma 


TABELA 13-1 Requisitos para a equivalência dinâmica 

1 A massa do modelo deve ser Egual à do corpo original. 

2 O centro de gravidade deve estar na mesma posição da do corpo original. 

3 O momento de inércia de massa deve ser igual ao do corpo original, 
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massa na posição desejada. Resolver as equações 13.9a e 13.9b simultaneamente com aquela 
substituição nos dá as expressões para as duas massas concentradas. 




m b - m 3 


+ h 


(13.9d) 


Substituindo a Equação 13.9d na 13.9c, obtemos a relação entre l e l b . 


+ " i3 ^ ■ m ^ h 




(13.9g) 


m 3 l b 


Por favor, consulte a Seção 10.10 e a Equação 10.13 que deline o centro de percussão 
e a sua relação geométrica com o correspondente centro de rotação. A Equação 13.9e é a 
mesma que a Equação 11.13, exceto por um sinal que é devido a uma escolha arbitrária 
da orientação dos elos no sistema de coordenadas. A distância l f; é a posição do centro de 
percussão correspondente ao centro de rotação em í b . Além disso, nossa segunda massa m 
deve ser colocada no centro de percussão P do elo (usando o ponto B como o seu centro de 
rotação) para obter a equivalência dinâmica exata. As massas devem ser como as definidas 
na Equação 13.9d. 

A geometria de uma biela típica, como mostrado na Figura 13-2 e 13-10a, é larga na 
extremidade do pino da manivela (A) e pequena na extremidade do pino do pistão ( B ). Isso 
coloca o CG perto da “extremidade maior”. O centro de percussão P estará ainda mais perto 
da extremidade maior do que o CG. Por essa razão, podemos colocar a segunda massa con¬ 
centrada, que pertence a P, no ponto A, com um erro relativamente pequeno na precisão do 
nosso modelo dinâmico. Esse modelo aproximado é adequado para os cálculos iniciais do 
nosso projeto. Uma vez que um projeto geométrico viável é estabelecido, podemos fazer, 
então, uma completa e exata análise de forças com os métodos do Capítulo 11 antes de con¬ 
siderar o projeto pronto. 

Substituindo a distância l Q por l p e renomeando as massas concentradas naquelas distân¬ 
cias e para representar a identidade delas tanto com o elo 3 quanto com os pontos 
A e B, reescrevemos as Equações 13.9d. 


sendo 

então: 

e: 


l p -k 


m 3ü = m 3 


m 3b - m 3 


Ki + 


la + 4 » 


(13.10a) 

(13.10b) 


Isso define a quantidade total de massa da biela a ser colocada em cada extremidade, 
para aproximar o elo a um modelo dinâmico. A Figura 13-10d mostra esse modelo dinâmico. 
Na ausência de qualquer dado de contorno da biela no começo do projeto, preliminarmente a 
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(a) Biela original 


(to) Modelo genérico 
de duas massas 


(c) Modelo dinâmico exato 


{d) Modelo aproximado 


FIGURA 13-10 



Centro de 
percussão 


m 


t 


m b 


m 


3 b 


Modelos dinâmicos de massas concentradas de uma biela, 


informação da força dinâmica pode ser obtida usando a regra heurística de colocar dois terços 
da massa da biela no pino da manivela e um terço no pino do pistão. 

Modelo Estaticamente equivalente Podemos criar um modelo similar de mas¬ 
sas concentradas da manivela. Embora nossa intenção seja balancear a manivela antes de 
terminarmos, para considerações gerais a modelaremos inicialmente desbalanceada , como 
mostrado na Figura 13-11. O seu CG é localizado a uma distância r G2 do pivô 0 2 na linha 
do pino da manivela, A. Gostaríamos de modelá-la como uma massa concentrada em A em 
uma biela sem massa pivotada em 0 2 . Se nossa preocupação principal for uma análise per¬ 
manente, então a velocidade da manivela to será mantida constante. A ausência da aceleração 
angular da manivela permite o uso de um modelo estaticamente equivalente porque a equação 
T = Ia será zero, independentemente do valor de I. Um modelo estaticamente equivalente 
necessita apenas ter uma massa e momentos equivalentes, como mostrado na Tabela 13-2. Os 
momentos de inércia não precisam ser iguais. Modelaremos isso como duas massas concen¬ 
tradas, uma no ponto A e a outra no pivô fixo 0 2 . Escrevendo os dois requisitos para a equiva¬ 
lência estática da Tabela 13-2: 


^2~ m 2a +m 20 2 

m 2a r “ m 2 r G 2 (13.11) 


^17 “ ™2 


r 
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TABELA 13-2 Requisitos pera a equevalência estática 

1 A massa do modelo deve ser igual à do corpo original. 

2 O centTO de gravidade deve estar na mesma posição da do corpo original. 


A massa concentrada m 2ü pode ser colocada no ponto A para representar a manivela des- 
balanceada. A segunda massa concentrada, no pivô fixo 0 2 , não é necessária para nenhum 
cálculo, já que esse ponto é estacionário. 

Essas simplificações levam ao modelo dinâmico de massa concentrada de um mecanismo 
biela-manivela, mostrado na Figura 13-12. O pino da manivela, ponto A , tem duas massas 
concentradas nele, a massa equivalente da manivela m 2ã e a porção da biela m 2ü . A soma deles 
é m A . No pino do pistão, ponto B, há também duas massas concentradas, a massa do pistão 
e a porção restante da massa da biela ^ 3 ^. A soma delas ém s . Esse modelo possui massas que 
estão tanto em rotação pura (m A ) quanto em translação pura portanto, é muito fácil de 
analisar dinamicamente. 


+m3 fl 


m b - m 3b + m A 


(13.12) 


À IMPORTÂNCIA DOS MODELOS A importância de construir um modelo simples de mas¬ 
sa concentrada de um sistema complexo aumenta com a complexidade do sistema que está 
sendo projetado. Não faz sentido perder tempo para fazer grandes quantidades de análises 
sofisticadas e detalhadas que são tão mal definidas no início, que a sua viabilidade conceituai 
ainda não foi comprovada. Melhor obter uma aproximação razoável e uma resposta rápida que 
lhe indica que o conceito precisa ser repensado, do que perder uma quantidade ainda maior de 
tempo para chegar a uma mesma conclusão com mais casas decimais. 




FIGURA 13-11 

Modelo de massas 
concentradas 
estaticamente 
equivalente a uma 
manivela. 


13.5 FORÇAS DE INÉRCIA E VIBRATÓRIAS 

O modelo de massas concentradas simplificado da Figura 13-12 pode ser usado para de¬ 
senvolver expressões para as forças e torques resultantes das acelerações das massas no sis¬ 
tema. O método de d’Alembert é importante na visualização dos efeitos dessas massas em 
movimento no sistema e no plano terra. Portanto, os diagramas de corpo livre da Figura 13-12b 
mostram as forças de inércia de d’Alembert atuando nas massas dos pontos A e B. O atrito é 
novamente desprezado. A aceleração no ponto B é dada na Equação 133e. A aceleração do 
ponto A em rotação pura é obtida derivando 0 vetor de posição duas vezes, supondo um (ü 
do eixo da manivela constante, o que nos dá 


= rcosíüf i + rsen <üt j 
= -ren 2 cos wt i - roo 2 sen coí j 


(13.13) 


A força total de inércia F^ é a soma da força centrifuga no ponto A e da força de inércia 
no ponto B. 




(13.14a) 
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(□) Modelo dinâmico 



Bícla 


Pistão 


«2 = 0 


Manivela 

— jf 


Cilindro 



(d) Diagramas de corpo livre 


m Á r& 2 y 



FIGURA 13-12 

Modelo dinâmico de massas concentradas de uma biela-manivela - as setas mcstíam a direção e o sentido do vetar, o 
tamanho mostra a magnitude. 
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Decompondo nas componentes x e y : 

F ix = ~m A /to 2 cos toíj — ms x (13.14b) 

F iy = |-/to 2 sen{jj/j (13.14c) 


Note que apenas a componente x é afetada pela aceleração do pistão. Substituindo a Equa¬ 
ção I3.3ena Equação 13.14b: 


F fx =-m A 

F iy = ~ m A 


2 COS QJÍ j - m# j^-. 

^-m 2 sen cjü/J 


■ru> 2 \ cosooí + ^cos2üoíj 


(13.14d) 


Observe que as forças de inércia direcionadas ar possuem componentes primários com a 
mesma frequência da manivela e secundários (segundo harmônico) com o dobro da frequência 
da manivela. Há também harmônicos altos com baixa magnitude, os quais truncamos na ex¬ 
pansão binomial da função de deslocamento do pistão. A força resultante da massa em rotação 
no ponto À possui apenas uma componente primária. 

A força vibratória foi definida na Seção 11.8 como a soma de todas as forças atuando no 
píano terra . Do diagrama de corpo livre para o elo 1 na Figura 13-12: 


-~ m A 

^F sy = -m A 


(?to 2 COSlflí)- m H j^ta^COSüW + y cos2cüíj 
(rtirsencofj + f^ -F^ 


(13.14c) 


Note que a força lateral do pistão atuando na parede do cilindro F M é cancelada por uma 
força igual e oposta que passa pela biela e pelo eixo da manivela para o pino principal em 
0 2 - Essas duas forças criam um conjugado que gera o torque de vibração. A força de vibração 
é igual á força de inércia negativa. 


F f —3 (13.14Í) 

Repare que a força de potência da Equação 13.4 não contribui para a força vibratória. 
Apenas as forças de inércia e externas compõem as forças vibratórias. A força de potência 
é uma força interna que é cancelada dentro do mecanismo. Ela atua em direções opostas e 
iguais na parte superior do pistão e na cabeça do cilindro, como mostrado na Figura 13-7. 

O programa Engine (ver Apêndice A) calcula a força vibratória para um (ú constante, para 
qualquer combinação de parâmetros de entrada do mecanismo. A Figura 13-13 mostra o grá¬ 
fico da força vibratória para o mesmo exemplo de motor desbalaneeado mostrado no gráfico 
da aceleração (Figura 13-8c). A orientação do mecanismo é a mesma da Figura 13-12, com o 
eixo jc na horizontal. A componente x é maior do que a y devido à alta aceleração do pistão. As 
forças são bem grandes se levarmos em conta o tamanho relativamente pequeno (0,4 litro por 
cilindro) do motor rodando a uma velocidade moderada (3 400 ipm). Iremos, em breve, estudar 
as técnicas para reduzir ou eliminar essas forças vibratórias do motor. Essa é uma característica 
indesejável que cria ruídos e vibrações. 
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1 Cilindro 

Ciclo de 4 tempos 
Diâmetro do cilindro = 76,2 mm 
Curso = 89,9 mm 
B/S = 0,65 
L/R = 3,50 
RPM = 3400 
- 5.077 kg 
m 3 = 1,953 kg 


FIGURA 13-13 

Força vibratória em um mecanismo biela-manivela desbalanceodo, 


13.6 TORQUES DE INÉRCIA E VIBRATÓRIOS 


O torque de inércia resulta da ação das forças de inércia agindo a um braço de momento. 
A força de inércia no ponto A na Figura 13-12 tem duas componentes, radial e tangencial. A 
componente radial não tem braço de momento. As componentes tangenciais têm um braço de 
momento do raio r da manivela. Se a velocidade da manivela to é constante, a massa em A não 
irá contribuir para o torque de inércia. A força de inércia em B tem uma componente diferente 
de zero perpendicular á parede do cilindro, exceto quando o pistão está em PMS ou PMI. 
Assim como fizemos anteriormente para o torque de potência* podemos expressar o torque de 
inércia de acordo com o conjugado -F^ 41 , F í41 , cujas forças atuam sempre perpendicularmente 
ao movimento do bloco deslizante (desprezando o atrito)* e a distância x, que são seus braços 
de momento instantâneos (ver Figura 13-12). O torque de inércia é dado por 


%-(v*) M-v*) * 

Substituindo F il4 (ver Figura 13-12b) e x (ver a Equação 13.3a), temos 


T; 2| - 


rí r \ 

!-— + r[ costoí + — ■cos2ü)/ 


41 \ 


41 


(13.15a) 


(13.15b) 


Desenvolvemos previamente expressões para# dois pontos (Equação 13.3e) e tan § (Equa¬ 
ção 13.7d) as quais agora podem ser substituídas. 


Tia, =t»B 


-rto ^(coscoí + ’~i cos 2(at j 


/, r 2 a ' 
-sentoí In— r-sen eü/ 




21 



[cosmí +—cos2to/ 

, 

—+ r 

41 1 

1 41 J 


(13.15c) 
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Expandindo e depois simplificando todos os termos com coeficientes que contém r/l para 
ordens maiores que um, obtemos a seguinte equação aproximada para torque de inércia com 
velocidade constante to 


= -m ^r^co^scn to/; 

Essa equação contém produtos de seno e cosseno. Colocá-la inteiramente em termos har¬ 
mônicos será instrutivo; então, substituir as identidades: 

2sen íúí cos 2to/ = sen 3iof - seo m 
2sen íOf ct>s (Of = sen 2 Cúí 

para obter t í 2 i = ^ scn “ sel1 lm -^ scl1 3 “' J ^ (13.15e) 

Essa equação mostra que o torque de inércia possui um terceiro teimo harmônico, além 
do primeiro e do segundo. O segundo harmônico é o termo dominante, já que possui o maior 
coeficiente porque r/l é sempre menor que 2/3. 

O torque vibratório é igual ao torque de inércia. 

T s -T, 21 (13.15f) 

O programa Engine (ver Apêndice A) calcula o torque de inércia por meio da Equação 
13.15e. A Figura 13-14 mostra o gráfico do torque de inércia para este problema de motor 
dado. Note a dominância do segundo harmônico. A magnitude ideal para o torque de inércia é 
zero, já que tem comportamento parasita. Seu valor médio é sempre zero, então não contribui 
em nada para o torque motor. Simplesmente cria uma grande oscilação positiva e negativa no 
torque total a qual aumenta as vibrações e a imprecisão. Em breve, investigaremos modos de 
reduzir ou eliminar esses torques de inércia e vibratórios nos nossos projetos de motores. É 
possivel cancelar seus efeitos com ajustes dos cilindros em um motor multicilíndrieo, como 
será explorado no próximo capítulo. 

137 TORQUE TOTAL DO MOTOR 

O torque total do motor é a soma do torque de potência com o torque de inércia. 

T^-T, + T, (13.16) 

O torque de potência é menos sensível à velocidade do motor do que o torque de inércia, 
que é função de to 2 . Então, a contribuição relativa dessas duas componentes para o torque 
total vai variar de acordo com a velocidade do motor. A Figura 13-15a mostra o torque total 
para esse exemplo de motor com o gráfico traçado pelo programa Engine para uma veloci¬ 
dade constante de 300rpm. Compare com o gráfico do torque de potência do mesmo motor 
na Figura 13-9a. A componente do torque de inércia é desprezível nessa velocidade baixa em 
comparação com a componente do torque de potência. A Figura 13- 15c mostra o mesmo motor 
rodando a óOOOrpm. Compare com o gráfico do torque de inércia na Figura 13-14. A compo¬ 
nente do torque de inércia é dominante nesta velocidade alta. Em uma velocidade média de 
3400rpm (Figura 13-15b), podemos observar um misto das duas componentes. 


r Jr _ \ - 

—+cos co / + —cos 2w/ k 
1 


(13.15d) 
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Torque de inércia N-m 



v_ j 


1 cilindro 
Ciclo da 4 tempos 
Diâmetro do cilindro = 76,2 min 
Curso = S9,9 mjri 
B/S s 0,65 
UR = 3,50 
RPM - 3400 
= 5,077 kg 
% = 1,953 kg 


FIGURA 13-14 

Torque de inércia no mecanismo biela-manivela. 


13.6 VOLANTES DE INÉRCIA 

Vimos na Seção 11.11 que grandes oscilações na função torque-tempo podem ser significatí- 
vamente reduzidas pela adição do sistema de volantes de inércia. O motor monocilíndrico é um dos 
primeiros candidatos para o uso de um volante de inércia. A natureza intermitente de seu ciclo de 
potência faz com que, obrigatoriamente, ele absorva a energia cinética suficiente para empurrar o 
pistão por todos os ciclos de exaustão, admissão e compressão no ciclo Otto, durante os quais deve 
ser realizado trabalho no sistema. Até mesmo o motor de dois tempos precisa de um volante de 
inércia para movimentar o pistão para cima e para baixo no ciclo de compressão. 

O procedimento para planejar um volante de inércia é idêntico ao descrito na Seção 11.11 
paia o mecanismo de quatro barras. A função do torque total para uma revolução da manivela è 
integrada, pulso a pulso, com respeito ao seu valor médio. Essas integrais representam flutuações 
de energia no sistema. A variação máxima de energia sob a curva de torque durante um ciclo é 
a quantidade necessária a ser guardada no volante de inércia. A Equação 11.20c expressa essa 
relação. O programa Engine (ver Apêndice A) faz a integral numérica da equação de torque total 
e apresenta uma tabela similar á mostrada na Figura 11-11. Esses dados e mais um coeficiente 
de flutuação k definido pelo projetista (ver Equação 11.19) são tudo o que se faz necessário para 
resolver as equações 11.20 e 11.21 para o momento de inércia requerido no volante de inércia. 

O cálculo deve ser feito para alguns valores médios de ü> da manivela. Sabendo que o mo¬ 
tor convencional opera em uma ampla faixa de velocidades, é necessário pensar a velocidade 
mais apropriada para usar no cálculo do volante de inércia. A energia cinética absorvida por 
esse volante é proporcional a íú 2 (ver Equação 11.11). Assim, a velocidades mais altas, o vo¬ 
lante de inércia pode ter pouco momento de inércia e ainda ser equivalente. A velocidade mais 
baixa de operação vai precisar do maior volante de inércia e deve ser utilizada nos cálculos 
paia o tamanho desse volante. 

O programa Engine traça o torque total suavizado do volante de inércia para um coeficiente 
de flutuação k fornecido pelo usuário. A Figura 13-16 mostra as funções de torque suavizado para 
k — 0,05 correspondendo ao não suavizado na Figura 13-15. Note que as curvas suavizadas 
mostradas para cada velocidade do motor são aquelas que resultariam com o tamanho de volante 
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necessário para obter aquele coeficiente de flutuação naquela velocidade. Em outras palavras, 
o volante de inércia aplicado a motores com 800rpm é muito maior que o de um motor com 
6000rpm, nesses gráficos. Compare as linhas correspondentes (velocidades) entre as figuras 
13-15 e 13-16 para vero efeito da adição de um volante de inércia. Contudo, não compare dire¬ 
tamente as partes a, b e c da Figura 13-16 com a quantidade de suavização, visto que o tamanho 
dos volantes de inércia usados é diferente em cada velocidade de operação. 

Um volante de inércia de um motor é geralmente projetado como um disco plano, parafu¬ 
sado a uma extremidade do virabrequim. Uma tace do volante de inércia é geralmente usada 
para correr contra a embreagem. A embreagem é o dispositivo de atrito que permite descone¬ 
xão entre o motor e o acionamento (as rodas do veículo) quando não é desejado nenhum tipo 
de saída. O motor pode então continuar girando ociosamente com o veiculo ou dispositivo de 
saída parado. Quando a embreagem é engatada, todo o torque do motor é transmitido através 
dela, por atrito, para o eixo de saída. 

13.9 FORÇAS NA ARTICULAÇÃO DE UM MOTOR MONOCILÍNDRICO 

Além do cálculo dos efeitos totais, no plano terra, das forças dinâmicas presentes no mo¬ 
tor, também precisamos saber a magnitude das forças nas juntas pinadas. Essas forças vão 
ditar o projeto dos pinos e dos rolamentos nas juntas. Embora sejamos capazes de concentrar a 
massa da biela e do pistão, ou da biela e da manivela, nos pontos A e B para uma análise total 
dos efeitos dos mecanismos no plano terra, não podemos fazê-lo para os cálculos das forças 
na articulação. Isso é devido ao fato de a articulação sentir o efeito da biela puxando para um 
“lado” e do pistão (ou manivela) puxando paia o outro “lado” do pino, como mostrado na Fi¬ 
gura 13-17. Assim, precisamos separar os efeitos das massas dos elos nos pinos. 

Vamos calcular o efeito de cada componente resultante das diferentes massas, a força 
de potência e, depois, sobrepor os efeitos para obter a força na articulação de cada junta. 
Precisamos de um sistema de notação para manter controle sobre todas essas componentes. 
Já utilizamos alguns subscritos para essas forças, então vamos mantê-los e adicionar outros. 
A carga resultante de um rolamento tem as seguintes componentes: 

1 As componentes da força de potência, com subscrito g, como em F . 

o 

2 A força de inércia devida à massa do pistão, com o subscrito ip, como em F i . 

3 A força de inércia devida à massa da biela no pino do pistão, com o subscrito iw , como em 

v 

4 A força de inércia devida à massa da biela no pino da manivela, com o subscrito ic, como 

em F IC . 

5 A força de inércia devida á massa da manivela no pino de manivela, com o subscrito ir, 

como em F ir 

A designação do número do elo será adicionada a cada subscrito, da mesma maneira como 
foi feito antes, indicando o elo de onde a força está vindo como o primeiro número e o elo 
sendo analisado como o segundo número. (Ver Seção 11.2 para discussões mais aprofundadas 
desta notação.) 

A Figura 13-18 mostra o diagrama de corpo livre para a força de inércia F ipB devida so¬ 
mente à aceleração da massa do pistão, Essas componentes são 
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(d) 800 rpm 


<ò) 3400 rpm 



1 cilindro 

Ciclo de 4 tempos 
Diâmetro do cilindro = 76,2 mm 
Curso 5 59,9 mm 

B/S = 0,fl5 

L/R = 3,50 

m& - 5,077 kg 

mg - 1 ,953 kg 

” 4,137 MPa 




FIGURA 13-15 

A forma do gráfico do forque total e sua magnitude podem variar de acordo com a 
velocidade do virabrequím, 
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(d) 800 rpm 


Torque total suavizado polo volante de inércia lb poi 



(b) 3400 rpm 


Iorque total suavizado pelo volante de inércia lb poi 



< .„ . .J 


1 cilindro 

Ciclo de A tempos 
Diâmeiro do cilindro = 76,2 mm 
Curso = B9 h 9 mm 

8/S - 0,85 

L/R = 3,50 

- 5,077 kg 

rtig a 1,953 kg 

~ 4^137 MPa 


(c) ÓOOG rpm 


—“ - — “ “N 

Torque total suavizado pelo volante de inércia lb pol 



v_y 


FIGURA 13-16 

A forma da gráfico do forque total e sua magnitude podem variar de acordo com a 
velocidade do vlrabrequim, 
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F 


Pistão 


FIGURA 13-17 

Forças no pino do pivô. 


= -m 4 a g i 

(13.!7a) 

jft A 

f ,>14 = ~ F ip B “n* j = m i a u j 

(13.17b) 

F i/»34 = -^tpa ~ F />)L4 = m 4 a B £ - m 4«« t™(t> j 

(13.17 c) 

m. a 

32 = — F ,>34 “ ~™4 a B 1 + m 4 a B tíiiip j 

(13.17d) 

Fj/í12 - ^ip32 = Fj^34 

(13.17e) 


A Figura 13-19 mostra o diagrama de corpo livre para as forças devidas somente à acele 
ração da massa da biela localizada no pino do pistão, m^ b . Essas componentes são 


” m 3h a &i 

(13.18a) 

%34 = F m-4l = f íw b tan<j> j = -rrt^ b a B tanp j 

(13.1Sb) 

F/;v43 = -fiwM = m 3b a B tan £ j 

(13.18 c) 

F m<23 = ~ Ff»43 = m 2b a B í “ ™3b°B t» j 

(13.1Sd) 

F m'12 = “ F rôv32 = F íw 23 

(13.18c) 


A Figura 13-20a mostra o diagrama de corpo livre para as forças devidas somente á acele¬ 
ração da massa da biela localizada no pino da manivela, m ^ ü . Essa componente é 

Ffc " ™ -m 3 ij a 4 (13.19a) 


Substitua pela Equação 13.13. 

Fj .-21 = -F /t .|2 -jM^rwfcosto/ í +sen ta/ j 


(13.19b) 


A Figura 13 -20b mostra o diagrama de corpo livre para as forças devidas somente à ace¬ 
leração da massa concentrada da manivela localizada no pino da manivela, m 2ü * Essas afetam 
somente o pino principal em 0 2 . Essa componente é 
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FIGURA 13-18 


Diagramas de corpo tivre para forças devidas à massa do pistão. 


F* " F('rl2 s 

F (j .ji — /fl 2í( rtü 2 fcosü]/ i +sen cu/ jj (13.19c) 

Às componentes da força de potência foram mostradas na Figura 13-7 e definidas nas 
Equações 13.5. 

Agora podemos somar as componentes das forças em cada junta pinada. Para a força late¬ 
ral do pistão contra a parede do cilindro: 

" Fg4] + F/p41 + F/ w 4J 

A, A A 

- -F g tan cp j — m$a B tan4> j _ m 3b a a laíl, í> j (13.20) 

- -[(m 4 +m^ b )a B +F g ]ian^ j 

A força total F 34 no pino do pistão é 
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FIGURA 13-19 

Diagramas de corpo livre para forças devidas à massa concentrada da biela no pino do pistão. 



(a) Massa da biela localizada no pino 
da manivela 


(b ) Massa da manivela localizada no pino 
da manivela 


FIGURA 13-20 

Diagramas de corpo livre para forças devidas às massas no pino da manivela. 
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F 34 — Fg34 + 


= (~ F S + m A a B j i - [/^ + (m 4 + m 3b }a B ]lan<j) j 

A força total F 32 no pino da manivela é 

~ F 02 h ' ^ipJl + FfH-32 + Pfc32 

53 i + Fg tanÇ jj + {-m 4 a 8 i + m 4 a 8 tanO j] 

+ i + myjtifí taníj* jj + |yn 3tf rtD 2 ^C 0 Síüf i +üen Ct)f |jj 

= [m^/to 2 costóí-(m^ +/íí 4 )í7 b i 

+ jflí 3fl rüJ 2 sen toí + [(í«3* + 1114 )« H + Fg ] tan ò } j 


(13.21) 


(13.22) 


A força total F 21 no principal é 

F 2 i — F 32 + F f - f2 | = + JTJj^rciü^^cosciüí i +scn (.oí jj (13.23) 

Note que, ao contrário da força de inércia na Equação 13.14, que não foi afetada pela força 
de potência, essas forças nas articulações são função da força de potência, assim como da força 
de inércia. Motores com pistões de diâmetro maior vão sofrer maiores forças na articulação 
como resultado da pressão explosiva atuando sobre uma área maior. 

O programa Engine (ver Apêndice A) calcula as forças nas articulações em todas as juntas 
utilizando as equações 13.20 a 13.23. A Figura 13-21 mostra a força do pino do pistão no mesmo 
exemplo de motor desbalaneeado mostrado nas figuras anteriores, para as três velocidades. O laço 
tipo “gravata-borboleta” é a força de inércia, e 0 laço “lágrima” é a porção de força de potência 
da curva de Ibrça, Uma relação interessante ocorre entre as componentes da Ibrça de potência e as 
componentes da força de inércia das juntas pinadas. A uma baixa velocidade de 800 rpm (Figura 
13-2 la), a força de potência domina, já que as forças de inércia são desprezíveis para to baixo. O 
pico de força no pino do pistão é, então, cerca de 19 kN. Á uma alta velocidade (6000 rpm), as 
componentes de inércia dominam, e o pico de força é por volta de 20 kN (Figura 13-21c). Contu¬ 
do, a velocidade média (3400 rpm), a força de inércia cancela uma parte da força de potência, e 0 
pico de força é somente cerca de 15 kN (Figura 13-21b). Esses gráficos mostram que as forças na 
articulação podem ser grandes até mesmo em motores de tamanhos moderados (0,4 litro/cilindro). 
Os pinos, dos e rolamentos, todos têm de ser projetados para suportar centenas de milhões de 
ciclos dessas forças reversas sem quebrar. 

A Figura 13-22 mostra mais evidências da interação das forças de potência e forças de 
inércia no pino do pistão e no pino da manivela. As figuras 13-22a e 13-22c mostram a va¬ 
riação na magnitude da componente da força de inércia nos pinos da manivela e do pistão, 
respectivamente, para uma revolução completa da manivela, com 0 aumento da velocidade do 
motor, a qual vai do repouso ao limite máximo. As figuras 13-22b e d mostram a variação na 
força total nos mesmos respectivos pinos, com as componentes da força de potência e de inér¬ 
cia. Esses dois gráficos mostram somente 90° da revolução da manivela, onde a força de potên¬ 
cia em um motor de quatro tempos ocorre. Note que as componentes das forças de potência e 
de inércia se opõem, resultando em uma velocidade ociosa na qual a força total na articulação 
é mínima, durante o ciclo de potência. Este é o mesmo fenômeno visto na Figura 13-21. 
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(G) 800 rpm 


<b) 340Drpm 


(c) 6000 rpm 



1 cilindro 

Ciclo de 4 tempos 

Diâmetro do cilindro = 76,2 mm 

Curso s 89,9 mm 

8/S = & r B5 

L/R = 3,50 

m 2a 9 2x626 kg 

mi a o 2,451 kg 

m 3 b = 1,050 kg 

014 = 0,875 kg 

^máx = 4,137MPa 


FIGURA 13-21 

Forças no pino do pistão de um motor monocilrndrico em várias velocidades, 
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A Figura 13-23 mostra as forças no pino principal e no pino da biela em três velocidades 
de motor para o mesmo exemplo de motor mono cilíndrico desbalanceado das figuras ante¬ 
riores. Essas forças são traçadas como gráficos de superfície em um sistema de coordenadas 
local rotadonável (SCLR) x’y ' embutido no virabrequim. A Figura 13-23a mostra que, a 800 
rpm (velocidade ociosa), as forças nas articulações da manivela e principal são essencialmente 
iguais e opostas porque as componentes da força de inércia são muito pequenas quando com¬ 
paradas com as componentes da força de potência, dominantes em baixas velocidades. Somen¬ 
te metade da circunferência de cada pino sofre força. A 3400 rpm (Figura 13-23b), os efeitos 
da força de inércia são evidentes e as porções angulares dos pinos principal e da manivela 
que sofrem força agora são 39° e 72°, respectivamente. Os efeitos da força de potência criam 
assimetria no gráfico de força em tomo do eixo x As diferenças entre as forças na articulação 
principal e no pino da manivela são devidas aos diferentes termos de massa em suas equações 
(por exemplo, compare as equações 13.22 e 13.23). 

Na Figura 13-23c, o motor está no limite (6 000 rpm), e as componentes da força de inércia 
são agora dominantes, elevando o patamar do pico de forças e fazendo com que o gráfico de 
superfície seja quase simétrico em tomo do eixo x r . As porções angulares do pino principal 
e da manivela que sofrem força agora foram reduzidas para 30° e 54°, respectivamente. Essa 
distribuição de forças causa o desgaste do pino da manivela somente em uma parte de sua 
circunferência. Como será mostrado na próxima seção, o efeito de balanceamento da manivela 
afeta a distribuição de forças nos pinos principais. 

Note que os valores numéricos de força e torque nas figuras deste capítulo são exclusivos 
para a escolha arbitrária dos parâmetros do motor do exemplo e não podem ser extrapola¬ 
dos para nenhum outro projeto de motor. Também a função de força de potência usada no 
programa Engine (ver Apêndice A) para gerar as figuras é aproximada e invariante com a 
velocidade do motor, ao contrário do que ocorre em um motor real. Use as equações deste 
capítulo para calcular forças e torques usando dados de massa, geometria e força de potência 
apropriados para o seu projeto particular de motor. 


13.10 BALANCEANDO UM MOTOR MONOCILÍNDRICO 

As derivações e figuras nas seções precedentes têm mostrado que forças significativas são 
desenvolvidas tanto nos pinos como no plano terra devido a forças de potência, de inércia e vi¬ 
bratórias. O balanceamento não terá nenhum efeito nas forças de potência, que são internas, mas 
pode ter um efeito dramático nas forças de inércia e vibratórias. A força na articulação principal 
pode ser reduzida, mas as forças nos pinos do pistão e da manivela não serão afetadas por ne¬ 
nhum balanceamento feito no virabrequim. A Figura 13-13 mostra a força vibratória desbalance- 
ada como sentida no plano terra do nosso motor monocilíndrico de 0,4 litro do programa Engine. 
Ela é por volta de 43 kN até mesmo na velocidade moderada de 3 400 rpm. A 6 000 rpm aumenta 
para mais de 133 kN. Os métodos do Capítulo Í2 podem ser aplicados a esse mecanismo para 
balancear os membros em rotação pura e reduzir a magnitude dessas forças vibratórias. 

A Figura 13-24a mostra o modelo dinâmico do nosso mecanismo biela-manivela com a massa 
da biela concentrada nos pinos A da manivela e B do pistão. Podemos considerar este motor mono- 
cilíndrico como um plano simples e, deste modo, adequado para balanceamento estático (ver Seção 
13.1). É simples balancear estaticamente a manivela. Precisamos de uma massa de balanceamento 
em algum raio, a 180° da massa concentrada no ponto A cujo produto mr é igual ao produto da 
massa no ponto A pelo seu raio r. Aplicando a Equação 12.2 a esse problema simples temos. 


Força 



(d) Força de inércií 
no pino da ma 


Força 



n/2 ^ 


(b) Força total no p 
da manivela 


Força 



(c) Força de inérck 
no pino do pistc 



( d) Força total no 
pino do pistão 

FIGURA 13-22 


m baÍ R b B l = - m J i R A 


(13.24) Variação da força na 
articulação. 
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Pino principal 


Pino da manivela 



(a) 800 rpm 




1 cilindro 

Ciclo de 4 tempos 
Diâmetro do cilindro a 76,2 mm 
Curso ~ 89,9 mm 
B/S - Ü f 95 
UR = 150 
m£ a = 2,626 kg 
n?3a = 2,451 kg 
rr^fj = 1,050 kg 
- 0,975 kg 
Pmáx s 4,137 MPa 



FIGURA 13-23 

Grafico de superfície de forças dinâmicas nos pinos principal e da manivela de um motor de quatro tempos 
monocilíndrico desbalanceado, rodando em várias velocidades. 


Qualquer combinação de massa e raio que dê esse produto* colocado a 180° do ponto A, 
irá balancear a manivela. Para a simplicidade do exemplo, vamos utilizar um raio de balancea¬ 
mento igual a r . Depois, uma massa igual a colocada em A ', vai balancear exatamente as 
massas em rotação, O CG da manivela estará, então, no pivô fixo 0 2y como mostrado na Figura 
13-24a. Em um virabrequim real, colocar o contTapeso CG em um raio grande não funcionará. 
A massa de balanceamento deve ser mantida perto da linha de centro para liberar o pistão em 
PMI. A Figura 13-2c mostra o perfil típico de um contrapeso de vimbrequins. 
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(a) Manivela exata mente balanceada 



FIGURA 13-24 


(b) Manivela sobrebalanceada 


Balanceando e sobrebalanceando um motor monocilíndrtco. 
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A Figura 13-25a mostra a força vibratória do mesmo motor da Figura 13-13 depois de a 
manivela ser balanceada exatamente dessa maneira. A componente Y da força vibratória foi 
reduzida a 0, e a componente Xsl 15 kN, a 3 400 rpm. Trata-se de uma redução de um fator de 
três sobre o motor desbalanceado. Note que a única fonte de força de inércia direta em Y é a 
massa em rotação no ponto A da Figura 13-24 (ver Equações 13.14). O que permanece após 
o balanceamento da massa em rotação é a força devida à aceleração das massas do pistão e 
da biela no ponto B da Figura 13-24, que estão em translação linear ao longo do eixo X , como 
mostrado pela força de inércia -m ^ no ponto B da figura. 

Para eliminar completamente essa força vibratória desbalanceada recíproca, seria neces¬ 
sária a introdução de outra massa recíproca, que oscilaria 180° fora de fase com o pistão. A 
adição de um segundo pistão e cilindro, propriamente arranjados, pode conseguir isso. Uma 
das principais vantagens dos motores mui ti cilíndricos é sua habilidade de reduzir ou eliminar 
as forças vibratórias. Vamos investigar este fato no próximo capítulo. 

No motor monocilindrico não há nenhum jeito de eliminar completamente o desbalancea- 
mento recíproco com um simples contrapeso rotativo, mas podemos reduzir a força vibratória 
ainda mais. A Figura 13-24b mostra uma quantidade de massa adicional mp acrescentada ao 
contrapeso no ponto A \ (Note que o CG da manivela agora se afastou do eixo fixo.) Essa massa 
extra de balanceamento cria uma força de inércia adicional (-/h^vío 2 ), como mostrado, dividida 
em componentes X e 7, na figura. A componente Y não é oposta a nenhuma outra força de inér¬ 
cia presente, mas a componente X será sempre contrária à força de inércia recíproca no ponto B. 
Desse modo, essa massa extra, nip y que desequilibra a manivela , vai reduzir a força vibratória 
na direção X à custa de adicionar alguma força vibratória na direção Y. Esta é uma recomen¬ 
dação útil já que a direção da força vibratória é de menor importância do que sua magnitude. 
Forças vibratórias criam vibrações na estrutura de suporte que são transmitidas e modificadas 
por este. Como exemplo, é improvável que você possa definir a direção das forças vibratórias 



1 cilindro 

Ciclo de 4 tempos 
Diâmetro do ciliodro - 76,2 mm 
Curso = 69,5 mm 
B/S = 0,65 

UR es 3,50 

RPM * 3400 

- 5,077 kg 
fftg - 1,953 kg 


FIGURA 13-25 

Efeitos de balanceamento e sobre balanceamento na força vibratória no mecanismo biela-manivela. 
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do motor de uma motocicleta sentindo suas vibrações resultantes no guidão. Entretanto, você 
vai detectar um aumento da magnitude da força vibratória pela maior amplitude da vibração que 
elas causam na estrutura da motocicleta. 

A quantidade coneta de massa de “sobrebalanceamento” necessária para minimizar o pico de 
força vibratória, independentemente da sua direção, irá variar de acordo com o projeto do motor. 
Em geral, estará entre metade e dois terços da massa recíproca no ponto B (pistão mais biela no pino 
do pistão), se colocada no raio r da manivela. Naturalmente, uma vez que este produto massa-raio 
é determinado, ele pode ser obtido com qualquer combinação de massa e raio. A Figura 13-25b 
mostra a força vibratória mínima alcançada para esse motor com adição de 65,5% da massa em B 
atuando no mio r. A força vibratória agora foi reduzida para 7,5 kN a 3 400 rpm, que é cerca de 17% 
do seu valor desbalanceado original de 43 kN. Os benefícios do balanceamento e sobrebalancea¬ 
mento no caso de motores monocilindricos devem agora ser óbvios. 

Efeitos do balanceamento do virabrequim nas forças na articulação 

Nas forças na articulação, somente a força no eixo principal é afetada pela adição de mas¬ 
sa de balanceamento ao virabrequim. Isso ocorre porque sua Equação (13.23) é a única das 
equações de força na articulação (13.20 a 13.23) que contém a massa da manivela. A Tabela 
13-3 mostra a magnitude das forças vibratórias e das forças no eixo principal para o exemplo 
do motor monocilíndrico da Figura 13-23 em três velocidades e em três condições de balan¬ 
ceamento: desbalanceado, exatamente balanceado com massa de contrapeso igual â massa 
total m A no pino da manivela (Figura 13-25a) e sobrebalanceado com a massa necessária 
para reduzir as forças vibratórias (Figura 13-25b). Note que tanto o balanceamento quanto o 
sobrebalanceamento reduzem a força no eixo principal, embora essa redução seja menor que 
a da força vibratória em alguns casos. Em rotação ociosa, a força de potência é muito superior 
à força de inércia e, visto que o balanceamento só pode afetar esta última, a redução da força 
no eixo principal é menor em velocidades ociosas do que em velocidades altas. As forças no 
eixo principal, no caso de sobrebalanceamento, seguem mais estreitamente a trilha das forças 
vibratórias na velocidade-limite em que a força de inércia domina a força de potência. Note 
que sobrebalancear a manivela reduz a força no eixo principal a valores inferiores aos da força 
no caso de balanceamento exato, em todas as velocidades.* 

A Figura 13-26 mostra o efeito de balanceamento e sobrebalanceamento na magnitude da 
força no eixo principal e sua distribuição. Não só o pico da força desbalanceada no eixo princi¬ 
pal (Figura 13-2óa), atinge quase o triplo da magnitude do caso de balanceamento exato (Figu¬ 
ra 13-26b) mas também as forças no caso desbalanceado são concentradas sobre uma pequena 
porção da circunferência do eixo. (Ver também a Figura 13-23) O virabrequim exatamente ba¬ 
lanceado tem a força no eixo principal distribuída sobre mais da metade da sua circunferência, 
e o virabrequim sobrebalanceado permite uma distribuição de força completamente em volta 
da circunferência, como mostrado na Figura 13-26c. 


TABELA 13-3 Efeito do massa de balanceamento da manivela na força vibratória e na 
força no eíxo principal 


Modo do 
balanceamento 

Magnitude de pico da Ibrça 
vibratória (N) 

Magnitude de pico da forço no eixo 
principal (N) 

Ociosa 

Meio- termo 

No limite 

Ociosa 

Meio-termo 

No limite 

Desbalancea mento 

2 393 

43 192 

134 510 

15484 

43 192 

134 910 

Balanceamento exato 

823 

14 870 

4Ó315 

18215 

14 870 

46 315 

Sobrebalanceamento 

17 

7 491 

23 335 

1Ó347 

12 758 

2á 182 



(a) Desbalanceado 



(b) Balanceamento 
exata 



(c) Sobrebalanceado 

FIGURA 13-2Ó 

Força no pino 
principal a 3400 
rpm com diferentes 
estados de 
balanceamento 
da manivela, 
apresentados em 
mesma escala. 


* Ver nota tia próxima 
página. 
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13.11 RECOMENDAÇÕES E RAZÕES DE PROJETO 

No projeto de qualquer sistema ou dispositivo, por mais simples que seja, haverá sempre 
conflito de demandas, requerimentos ou vontades que devem ser endereçados para atingir o 
melhor ajuste de projeto. Este motor monoeilindrico não é exceção. Existem duas razões de 
projeto adimensionais que podem ser usadas para caracterizar, de modo geral, o comportamen¬ 
to dinâmico do motor. A primeira é a razão entre manivela e biela rfí , introduzida na Seção 
13.2, ou o seu inverso, a razão entre biela e manivela Ur. A segunda é a razão entre diâme¬ 
tro do cilindro e curso BIS . 


A razão entre biela e manivela 

A razão entre manivela e biela r/í aparece em todas as equações de aceleração, força e tor- 
que. Em geral, quanto menor a razão rfl, mais suave será a função de aceleração e, desse modo, 
todos os outros fatores que a aceleração influencia. O programa ENGíNE (ver Apêndice A) usa 
o inverso dessa razão como parâmetro de entrada. A razão entre biela e manivela Ur deve ser 
maior que, aproximadamente, dois para obter ângulos de transmissão aceitáveis no mecanis¬ 
mo biela-manivela. O valor ideal para Ur, de um ponto de vista cinemático, seria infinito, pois 
resultaria em uma função de aceleração do pistão puramente harmônica. O segundo e todos os 
termos harmônicos subsequentes nas equações 13.3 seriam zero neste caso, e o valor de pico 
da aceleração seria mínimo. Entretanto, um motor desse tamanho não seria encapsulado tão 
facilmente, e sabemos que o tamanho da carcaça geralmente dita o valor máximo da razão Ur. 
A maioria dos motores terá uma razão Ur entre três e cinco que proporciona uma suavidade 
aceitável em motores razoavelmente pequenos. 


É (Da página anterior) 
Sobrcbalancear um motor 
de 4 cilindros em linha 
que utiliza oito massas 
de balanceamento (dois 
por cilindro, divididos em 
ambos os lados de cada 
curso da manivela) com 
100% de m A R Â mais 50% 
de m ^l A por cilindro irá 
minimizar suas forças 
principais nos rolamentos, 
Se quatro contrapesos 
do virabrequim são 
usados (um por cilindro 
cm um lado de cada 
curso da manivela em 
um arranjo particular), 
cnlao a condição de 
balanceamento ótima 
para minimizar as forças 
principais nos rolamentos 
é 67% de m Á R Á mais 33% 
de por cilindro. 
(Tome: Chrysler Cotp 
comunicação pessoal) 


A razão entre diâmetro do cilindro e curso 

O diâmetro B do cilindro é essencialmente iguâl ao diâmetro do pistão. (Existe uma pe¬ 
quena folga.) O curso S è definido como a distância percorrida pelo pistão, de PMS a PM1, e 
è o dobro do raio da manivela, S = 2r. O diâmetro aparece na equação de força de potência 
(Equação 13.4) e, dessa forma, afeta o torque de potência. O raio da manivela aparece em toda 
equação. Um motor com razão BIS igual a 1 ê referido como um motor “quadrado”. Se BIS é 
maior que 1, ele é “superquadrado”; se menor, “subquatirado”. A escolha dos projetistas quan¬ 
to a essa razão pode ter efeitos significativos no comportamento dinâmico do motor. Supondo 
que o deslocamento, ou volume do cilindro V, do motor foi escolhido e deve se manter cons¬ 
tante, esse deslocamento pode ser atingido por uma infinidade de combinações entre diâmetro 
do cilindro e curso, desde um pistão “panqueca” com um curso pequeno até um pistão tipo 
“lápis” com um curso bem longo. 



Aqui existe uma recomendação clássica de projeto entre B cS para um volume V constante. 
Um cilindro largo e um curso pequeno resultarão em grandes forças de potência que afetarão de for¬ 
ma adversa âs forças na articulação. Um curso longo e um cilindro pequeno resultarão em grandes 
forças de inércia que afetarão as forças na articulação (assim como outras forças e torques) de forma 
adversa. Então, deve existir um valor ótimo paia o valor da razão em cada caso, que minimizará 
esses efeitos adversos. A maioria dos motores de produção tem razão B/S entre 0,75 e 1,5. 

É deixado, como exercício para o aluno, investigar os efeitos da variação das razões BIS e Ur 
nas forças e nos torques do sistema. O programa Engine irá demonstrar os efeitos das mudanças 
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feitas independentemente em cada uma dessas razões, enquanto todos os outros parâmetros são 
mantidos constantes. O aluno é encorajado a experimentar o programa para perceber o papel 
dessas razões em performances dinâmicas do motor. 


Materiais 

Haverá sempre recomendações entre resistência e peso. As forças neste dispositivo podem 
ser bem grandes, tanto devido á explosão quanto à inércia dos elementos em movimento. Gosta¬ 
ríamos de manter a massa desses elementos a menor possível, já que as acelerações geralmente 
são muito altas, como visto na Figura 13-8c. Mas os elementos devem ser fortes o suficiente para 
suportar as forças, sendo necessários materiais com boa razão resistência versus peso. Pistões ge¬ 
ralmente são feitos de ligas de alumínio, tanto foijado quanto fundido. Bielas são frequentemente 
de ferro fundido dúctil ou aço fundido, exceto em motores muito pequenos (cortadores de grama, 
motosserras, motocicletas), onde geralmente são utilizadas ligas de alumínio. Alguns motores de 
alto desempenho (por exemplo, Acura N5X) possuem bielas de titânio. Virabrequins geralmente 
são feitos de aço fundido ou feiro fundido dúctil, e os pinos de pistão são feitos de tubos ou 
hastes de aço endurecido. Para mancais de deslizamento (bronzinas) geralmente é utilizada uma 
espécie de liga metálica leve e não ferrosa chamada babbitt. Esses elementos, em motores de 
quatro tempos, são lubrificados sob pressão com óleo bombeado através de passagens perfuradas 
no bloco, virabrequim e bielas. Em motores de dois tempos, o combustível carrega o lubrificante 
para essas partes. Blocos de motores são de ferro fundido ou liga de alumínio fundido. Os anéis 
de aço banhado em cromo do pistão vedam e resistem bem ao desgaste contra o ferro fundido dos 
cilindros. A maioria dos blocos de alumínio é fabricada com revestimento de ferro fundido em 
volta dos cilindros. Alguns não possuem camadas e são feitos de uma liga de alumínio de alto- 
-sílício, que é especialmente resfriado após ser fundido para precipitar o silício duro nas paredes 
do cilindro, aumentando a resistência ao desgaste. 


13.12 BIBLIOGRAFIA 

1 Hey wood, J. B. (1988). Internai Combustion Engine Fundamentais. McGraw-Híll: New York. 

2 Taylor, C, F. (1966). The Internai Combustion Engine in Theory and Pract ice. M1T Press: 

Cambrtdge, MA. 

3 Heísler, H. (1999). Vehicle and Engine Technology, 2ed. SÀE: Warrendalc, PA. 

13.13 PROBLEMAS 

13-1 Um mecanismo bicla-manivcla tem: r = 76,2 e l = 304,8 mm, to = 200 rad/s no instante t = 0. 

O ângulo inicial da manivela 6 zero. Calcule a aceleração do pistão para t = 1 s. Utilize dois 
métodos, a solução exata c a aproximação pelas séries de Fouricr, c compare os resultados. 

** 13-2 Repila o Problema 13-1 para r - 101,6, / = 3 81 mm e í - 0,9 s. 

13-3 Um mecanismo biela-manivela tem: r = 16,2 e / = 304,8 mm e um cilindro com B = 50,8 

mm. O pico da pressão de gás no cilindro ocorre quando o ângulo da manivela c igual a 10° e 
vale 6,895 MPa. Calcule a força de potência c o torque dc potência para essa posição. 

** 13-4 Um mecanismo biela-manivela tem: r=101,óe/ = 381 mm c um cilindro com B = 76,2 mm. 
O pico da pressão dc gás no cilindro ocorre quando o ângulo da manivela é igual a 5 o e vale 
4,127 MPa. Calcule a força de potência e o torque de potência para essa posição. 

13-5 Repita o Problema 13-3 utilizando o mélodo exato de cálculo do torque de potência c compare 
seu resultado com o obtido pela Equação dc aproximação 13. Sb. Qual ó a % de erro? 


TABELA PI3-0 
Matriz de tópicos/ 
problemas _ 

13.2 Cinemática do me¬ 
canismo bíela-manr 
vela 

13-1, 13-2,13-34, 
13-35,13-36,13-37 

13.3 Força e torque 
do potência 

13-3, 13-4,13-5, 
13-6, 13-38, 13-39, 
13-40, 13-41,1342 

13.4 Massas equivalentes 

13-7, 13-8,13-9, 
13-10,13-43,1344, 
1345, 13-46 

13.6 Tarques de inércia 
e vibratórias 

13-11, 13-12, 13-13, 
13-14, 13-47, 1348, 
13-49,13-50 

13.9 Forças na articula¬ 
ção de um motor 
monocilíndrico 

13-15,13-16,13-17, 
13-18, 13-23, 13-24, 
13-25, 13-26, 13-27, 
13-28,13-33,13-51, 
13-52,13-53,13-54 

13.10 Balanceando um 
molor monocilín- 
dríco 

13-19,13-20, 13-21, 
13-22, 13-29, 13-30, 
13-31,13-32,13-55, 
13-56, ]3_57, 13-58 


* Respostas no Apêndice F, 


** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução de equações 
como Afathcad, Matlab ou 
TKSolver. 
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* Respostas no Apêndice F. 


** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução de equações 
como Matkcad, Matlab ou 
TKSolver. 


*** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando o programa 
Engine (ver Apêndice A). 


13-6 


13-7 


13-8 


13-9 


13-10 


13-11 


13-12 


13-13 


13-14 


13-15 


13-16 


13-17 


13-18 


UI 13-19 


Repita o Problema 13-4 utilizando o método exato dc cálculo do torque dc potência c compare 
seu resultado com o obtido pela Equação de aproximação 13.8b. Qual é a % de erro? 

Uma biela de comprimento / = 304,8 mm tem uma massa m 3 = 3,50 kg. Seu momento de 
inércia de massa é 0,070 kg-m 2 Seu CG está localizado a 0,4 / do pino da manivela, ponto A. 

a. Calcule um modelo dinâmico exato utilizando duas massas concentradas, uma no 
pino do pistão, ponto B , c uma cm qualquer outro ponto requerido. Dcíina as massas 
concentradas e suas Localizações. 

b. Calcule um modelo dinâmico aproximado utilizando duas massas concentradas, uma 
no pino do pistão, ponto B , e uma no pino da manivela, ponto A. Defma as massas 
concentradas c suas localizações. 

c. Calcule o erro do momento dc inércia dc massa do modelo aproximado como uma 
porcentagem do momento dc inércia dc massa original. 

Repita o Problema 13-7 para esses dados; / = 381 mm, massa = 4,738 kg,momento de 
inércia de massa igual a 0,115 kg-m 2 . Seu CG está localizado a 0,25 / do pino da manivela, 
ponto A. 

Uma manivela dc comprimento r = 88,9 mm tem massa m 2 = 10,51 kg. Seu momento dc 
inércia dc massa sobre seu pivô é 0,0339 kg-m 2 . Seu CG está a 0,30 r do pino principal, ponto 
0 2 . Calcule um modelo dinâmico, dc duas massas concentradas, estaticamente equivalente 
com as massas localizadas no pino principal e no pino da manivela. Qual a porcentagem de 
erro no modelo de momento de inércia sobre o pivô da manivela? 

Repita o Problema 13-9 para um comprimento dc manivela r = 101,6 mm, uma massa m 2 
= 8,756 kg, um momento dc inércia de massa sobre seu pivô dc 0,0452 kg-m 2 . Seu CG está 
localizado a 0,40 r do pino principal, ponto O t 

Combine os dados dos problemas 13-7 e 13-9. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante de 2 000 rpm. Calcule a força de inércia e o torque de inércia para túí = 45°. 
Massa do pistão = 2,1 kg. 

Combine os dados dos problemas 13-7 c 13-10. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante dc 3 000 rpm. Calcule a força dc inércia c o torque dc inércia para ouí = 30°. 

Massa do pistão “ 3,327 kg. 

Combine os dados dos problemas 13-8 e 13-9. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante de 2500 rpm. Calcule a força de inércia e o torque de inércia para oaí = 24°. 

Massa do pistão = 4,028 kg. 

Combine os dados dos problemas 13-8 c 13-10. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante dc 4000 rpm. Calcule a força dc inércia e o torque dc inércia para cüí = 18 o . 

Massa do pistão = 2,627 kg. 

Combine os dados dos problemas 13-7 e 13-9. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante dc 2000 rpm. Calcule as forças na articulação para caí = 45°. Massa do pistão = 
3,853 kg. F =1334 N. 

o 

Combine os dados dos problemas 13-7 c 13-10. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante de 3000 rpm. Calcule as forças na articulação para tur = 30°. Massa do pistão = 
3,327 kg. F g = 2669 N. 

Combine os dados dos problemas 13-8 c 13-9. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante dc 4000 rpm. Calcule as forças na articulação para coí = 24°. Massa do pistão = 
5,604 kg-F = 4003 N. 

ò 

Combine os dados dos problemas 13-8 c 13-10. Movimente o mecanismo a uma velocidade 
constante de 4000 rpm. Calcule as forças na articulação para <at — 18°. Massa do pistão - 
2,452 kg. F =5338 N. 

o 

Usando os dados do Problema 13-11: 

a, Faça o balanceamento exato da manivela c recalcule a força de inércia. 
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b. Faça o sobrebalanceamento da manivela com aproximadamente dois terços de massa 
no pino do pistão situado a um raio -r na manivela e recalcule a força de inércia 

c. Compare estes resultados com aqueles da manivela desbalanccada. 

13-20 Repila o Problema 13-19 utilizando os dados do Problema 13-12. 

13-21 Repila o Problema 13-19 utilizando os dados do Problema 13-13. 

13-22 Repila o Problema 13-19 utilizando os dados do Problema 13-14. 

13-23 Combine as equações necessárias para desenvolver expressões que mostrem como cada 

um desses parâmetros dinâmicos varia exclusivamente como uma função da razão entre 
manivela e biela: 

a. Aceleração do pistão 

b. Força de inércia 

c. Iorque de inércia 

d. F orças na ariículaç ao 

Trace o gráfico das funções. Verifique suas conclusões com o programa Engine (ver 
Apêndice A). 

Dica: Considere todos os outros parâmetros temporariamen te como constantes. Escolha 
o ângulo da manivela para algum valor em que a força de potência seja diferente de 
zero. 

13-24 Combine as equações necessárias paia desenvolver expressões que mostrem como cada 
um desses parâmetros dinâmicos varia cxclusivamente como uma função da razão entre 
diâmetro e curso: 

a. Força de potência 

b. Torque de potência 

c. Força de Inércia 

d. Torque de inércia 

c. Forças na articulação 

Trace o gráfico das funções. Verifique suas conclusões com o programa Engine. 

Dica: Considere todos os outros parâmetros temporariamente como constantes. Escolha 
o ângulo da manivela para algum valor em que a força de potência seja diferente de 
zero. 

13-25 Desenvolva uma expressão para determinar a ótima razão entre diâmetro c curso para 
reduzir a força na articulação do pistão. Trace o gráfico da Tunçao. 

13-26 Use o programa Engine, seu próprio programa de computador ou um solucionador 
de equações para calcular o valor máximo c a ibrma do gráfico polar da força no pino 
principal de um motor monocilíndrico com 16 co e um diâmetro = 29,135 mm para as 
seguimos situações: 

a. Massa do pistão* da biela e da manivela = 0. 

b. Massa do pistão = 1 kg, massa da biela e da manivela = 0. 

c. Massa da biela = 1 kg, massa do pistão e da manivela = 0. 

d. Massa da manivela = 1 kg* massa do pistão c da biela = 0. 

Coloque o CG da manivela a 0,5 r, e a biela a 0,33 l. Compare e explique as diferenças 
da força no eixo principal sob essas diversas condições com rcfcrôncía às equações 
governantes. 

13-27 Repila o Problema 13-26 para o pino da manivela. 

13-28 Repita o Problema 13-26 para o pino do pistão. 

13-29 Use o programa Engine, scu próprio programa de computador ou um solucionador 
de equações para calcular o valor máximo e a forma do gráfico polar da força no pino 
principal de um motor monocilíndrico com 16 ec e um diâmetro = 29,135 mm para as 
seguintes situações: 

a. Motor dcsbalanceado. 

b. Manivela exatamente balanceada contra massa no pino da manivela. 

c. Manivela sobrcbalanceada de forma ótíma contra massas no pino da manivela c no 
pino do pistão. 
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FIGURA PI 3-1 

Problema 13-33. 


13-30 

13-31 

13-32 

13-33 


13-34 


13-35 


Massa do pistão, da biela c da manivela = 1. Coloque o CG da manivela a 0,5 r,ca biela 
a 0,33 /. Compare e explique as diferenças da força no eixo principal sob essas diversas 
condições com referência às equações governantes. 

Repita o Problema 13-29 para a força na articulação da manivela. 

Repita o Problema 13-29 para a força na articulação do pistão. 

Repita o Problema 13-29 para a força vibratória. 

A Figura PI3-1 mostra um compressor de ar monocilíndrico parado no ponto mono 
superior (PMS). Há uma pressão estática P = 0,689 MPa presa no cilindro de 76,2 mm 
de diâmetro. O conjunto inteiro pesa 133 N. Desenhe os diagramas de corpo livre 
necessários para determinar as forças nos pontos Á , B , C, c os suportes c R 2 > que 
estão simetricamente localizados cm volta da linha de centro do pistão. Suponha que o 
pistão pcrmanccc estacionário. 

Calcule e trace os gráficos de posição, aceleração e velocidade de um mecanismo biela- 
-manivela com r - 76,2 mm, l = 304,8 mm e to = 200 rad/s em um delo utilizando a 
solução exata e a solução aproximada pelas séries de Fourier. Calcule c trace o gráfico, 
também, da diferença percentual entre as soluções exala c aproximada para a aceleração. 
Repita o Problema 13-34 para r = 76,2 mm, / = 3S1 mm c to = 100 rad/s. 


13.14 PROJETOS 

Estes são problemas de projetos vagamente estruturados cujas soluções devem ser obtidas 
utilizando o programa Engine (ver Apêndice A). Todos envolvem o projeto de um motor 
monocilíndrico e diferem somente nos dados específicos para o motor. O enunciado geral 
dos problemas é: 

Pro jete um motor monocilíndrico para o deslocamento e ciclo de tempo especificados. 
Otimize as razoes biela-manivela e diâmetro - curso para diminuir as forças 
vibratórias , o torque vibratório e as forças na articulação ; considerando também o 
tamanho do bloco. Projete o formato dos seus elos e calcule parâmetros dinâmicos 
reais (massa, localização do CG r momento de inércia) para esses elos utilizando os 
métodos ?n os trados no Capitulo 10 e Seção 11.13. Esboce dinamicamente os elos 
como descrito neste capítulo. Balanceie ou sobrebatanceie 0 mecanismo conforme 
for necessário para alcançar os resultados desejados, O comportamento suave do 
torque total ê desejado. Projete e dimensione, um volante de inércia de peso mínimo 
pelo método da Seção 11.11 para suavizar o torque total. Escreva um relatório de 
engenharia sobre seu projeto. 


Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução de equações 
como Mathcãd, Muilab ou 
TKSolver. 


PI3-1 Motor dc dois tempos com cilindrada igual a 0,125 litro. 

P13-2 Motor de quatro tempos com cilindrada igual a 0,125 litro 
P13-3 Motor dc dois tempos com cilindrada igual a 0,25 litro. 

PI3-4 Motor de quatro tempos com cilindrada igual a 0,25 litro. 
PI3-5 Motor de dois tempos com cilindrada igual a 0,50 litro. 

PI3-6 Motor de quatro tempos com cilindrada igual a 0,50 litro. 
PI3-7 Motor dc dois tempos com cilindrada igual a 0,75 litro. 

PI3-8 Motor dc quatro tempos com cilindrada igual a 0,75 litro. 


*** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando 0 programa 
Engine (ver Apêndice A)* 























Capítulo 


MOTORES MULTICILINDRICOS 

Dê uma boa olhada no motor, 
é um deleite para os olhos. 

Màcknight Black 


14.0 INTRODUÇÃO 

O capítulo anterior abordou o projeto de um mecanismo biela-manivela como o utili¬ 
zado em um motor monocilíndrico de combustão interna e bombas a pistão. Agora expan¬ 
diremos o projeto para configurações com muIticilíndricos. Alguns problemas decorrentes 
de forças e torques vibratórios podem ser amenizados por combinações apropriadas de 
múltiplos mecanismos biela-manivela em um mesmo virabrequim. O programa Engine 
(ver Apêndice A), calculará as equações originadas neste capítulo e permitirá que o aluno 
exercite muitas variações do projeto de motores em um curto espaço de tempo. Alguns 
exemplos são fornecidos como arquivos para serem executados pelo programa. Estes são 
citados durante o capítulo. O aluno é encorajado a estudar esses exemplos com o programa 
ENGINE para que possa desenvolver um entendimento das minúcias deste assunto. Consulte 
o Apêndice A para mais informações. 

Como no caso do motor monocilíndrico, não vamos detalhar aspectos termodinâmicos 
do motor de combustão interna além da definição das forças de combustão necessárias 
para mover o dispositivo apresentado no capítulo anterior. Vamos nos concentrar em as¬ 
pectos dinâmicos cinemáticos e mecânicos do motor. Não é nossa intenção tomar o aluno 
um ^projetista de motores”, mas tão somente aplicar princípios dinâmicos a um problema 
realista de projeto de interesse geral e transmitir o fascínio e a complexidade envolvidos 
no projeto de um dispositivo mais complexo em termos de dinâmica do que um motor 
monocilíndrico. 
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FIGURA 14-1 

Várias configurações de motores multi cilíndricos. Copyright Eagiemoss Pubiications/Car Caro Magazine. Reimpressão com 
autorização. 


FIGURA 14-2 


Vistas em corte de um motor de quatro tempos e quatro cilindros em tinha. Cortesia de FIAT Corporation , ttãlio. 
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Ponta do 
virabrequím 


fmocntcr do 
virabrequim) 
principal 


Volante de inércia 


Massas de balanceamento 
(contrapesos) do virabrequim 


Mancai de 


deslizamento 


{mocnlc da biela) 
da manivela 


Biela 


Pistào 


FIGURA 14-3 


Virabrequím do um motor de quatro cilindros em tinha com pistões, bielas e volante de inércia. 
Copyright Eaglemoss Pubflcatlons/Car Care Magazine. Reimpressão com autorização. 


14.1 PROJETO DE MOTORES MULTICILÍNDRICOS 

Motores multieilíndricos são projetados com uma grande variedade de configurações, des¬ 
de a simples montagem em linha até a montagem em V, a montagem oposta e a radial, algumas 
das quais são mostradas na Figura 14-1. Essas montagens podem utilizar quaisquer ciclos de 
combustão discutidos no Capítulo 13, Clerk, Otto ou diesel. 

Motores em linha A montagem mais comum e mais simples é a montagem do motor 
em linha, com todos os cilindros em um plano comum, como mostrado na Figura 14-2. É mui¬ 
to comum a montagem de motores em linha com dois*, três*, quatro, cinco ou seis cilindros. 
Cada cilindro possui um mecanismo biela-manivela individual, constituído por uma manivela, 
uma biela e um pistão. As manivelas são todas conectadas a um virabrequím (árvore de 
manivelas), como mostrado na Figura 14-3. Cada manivela dos cilindros no virabrequím é 
referenciada como um moente da árvore de manivela. Estes moentes da árvore de manivelas 
serão posicionados com uma relação de ângulo de fase entre eles, para que os movimentos 
dos pistões sejam sincronizados. Deve ser evidente, da discussão das forças vibratórias e ba¬ 
lanceamento no capítulo anterior, que os pistões precisam possuir movimentos opostos entre 
eles para que as forças de inércia recíprocas geradas por esses movimentos sejam anuladas. A 
relação ótima do ângulo de fase entre os moentes da árvore de manivelas pode variar depen¬ 
dendo do número de cilindros e do ciclo de combustão do motor. Geralmente haverá uma (ou 
um pequeno número de) disposição viável dos moentes da árvore de manivelas para uma certa 
configuração do motor para que o objetivo seja atingido. O motor da Figura 14-2 é um motor 
de quatro tempos e quatro cilindros em linha com suas manivelas em ângulos de fase de 0, 180, 
180 e 0 o , que, em breve, veremos ângulos ótimos para este tipo de motor. A Figura 14-3 mostra 
o virabrequím, bielas e pistões do mesmo motor mostrado na Figura 14-2. 


* Usado prmcipalmente 
etn motocicletas e barcos. 
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FIGURA 14-4 

Vista transversal de um motor BMW de 5 litros V-12 e suas curvas de potência e torque. Cortesia da BMW of Norfh America inc v 


FIGURA 14-5 


Vista em corte de um motor BMW de 5 litros V-l 2. Cortesia da BMW of North America Inc. 
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MOTORES EM V São produzidos em versões com dois*, quatro*, seis, oito, dez** e 
doze*** cilindros, sendo as configurações mais comuns as dos motores V-6 e V-8. A Figura 
14-4 mostra uma vista transversal e a Figura 14-5 mostra uma perspectiva em corte de um 
motor V-12 a 60°. Motores em V podem ser pensados como dois motores em linha unidos 
em um mesmo virabrequim. As duas partes “em linha”, ou bancos, são dispostas com um 
ângulo V entre elas. A Figura 14-1 d mostra um motor V-8. Seus moentes estão a 0, 90, 270 
e 180°, respectivamente. O ângulo V de um motor V-S é de 90°. As disposições geométricas 
do virabrequim (ângulos de fase) e dos cilindros (ângulo V) possuem um efeito significativo 
nas condições da dinâmica do motor. Em breve exploraremos essas relações detalhadamente. 

Motores com cilindros opostos São essencialmente motores em V com seu ân¬ 
gulo igual a 180°. Os pistões em cada banco estão em lados opostos do virabrequim, como 
mostrado na Figura 14-6. Essa disposição promove o cancelamento das forças inerciais e é 
bastante utilizada em motores de aeronaves, 3 bem como em motores de automóveis Jl 

Motores radiais Possuem seus cilindros posicionados radialmente ao longo do vira- 
brequim quase em um mesmo plano. Essas configurações eram comuns em aeronaves durante 
a Segunda Guerra Mundial, pois possibilitavam grande deslocamento e, portanto, alta potên¬ 
cia, em um formato compacto que se adequava ao da aeronave. Tipicamente refrigerado a ar, 
o posicionamento dos cilindros permitia boa exposição de todos os cilindros ao fluxo de ar. As 
versões maiores possuíam múltiplas fileiras de cilindros radiais, deslocados rotacionalmente 
de forma a permitir que o ar de arrefecimento chegasse aos cilindros das fileiras mais distantes. 
As turbinas a gás tomaram esse tipo de motor obsoleto. 

MOTORES ROTATIVOS (Figura 14-7) Eram uma interessante variação do motor radial 
das aeronaves e foram utilizados nos aviões da Primeira Guerra Mundial. A Apesar de possuí¬ 
rem aparência e disposição dos cilindros similares às do motor radial, a diferença era que o 
virabrequim era o plano tenra estacionário. O propulsor (hélice) era fixado ao cárter (bloco 
do motor), que rotacionava em tomo do virabrequim estacionário! É uma inversão cinemática 
do mecanismo biela-manivela. (Ver Figura 2-15b.) Uma vantagem é que o centro de massa do 
pistão pode ficar em rotação pura e, portanto, não transmite nenhuma vibração ao conjunto. 
Todas as sete bielas e pistões estão no mesmo plano. Uma biela (a biela “mãe”) está pi votada 
no pino da manivela e movimenta seis bielas “filhas”, como no motor radial. Pelo menos, esse 
motor não necessitava do volante de inércia. 


FIGURA 14-6 

Motor do Chevrolet Corvaircom seis cilindros horizontal mente opostos. Cortesia de Chevrolet 
DMsto A General Motors Corp . 


* Principalmente 
motocicletas e barcos. 


** Honda, Chrysler, Ford, 
Porsche. 


*** BMW, Jaguar, 
Mercedes. 


§ Motor de aeronaves 
de seis cilindros da 
Continental. 


|| Fusca Original VW 
de quatro cilindros, 

Subam quatro cilindros, 
motocicletas Honda de 
seis cilindros, Ferrari doze 
cilindros, Porsche seis 
cilindros, o já inexistente 
Corvair de seis cilindros 
e o efemero Tucker 
(Continental) de seis 
cilindros que sobrevive 
pouco tempo, entre outros. 


Á A lubrificação nos 
motores rotativos era um 
problema. A chamada 
“perda dc lubrificação” 
era utilizada, significando 
que o lubrificante (óleo 
de rícino) passava 
pelo motor e saía pelo 
exaustor. Isso limitava o 
tempo que o piloto podia 
permanecer cm sua cabine 
aberta inalando os gases 
de escape. A popular 
echarpe de seda desses 
pilotos não era utilizada 
para aquecimento, mas 
posicionada sobre a boca 
e nariz para reduzir a 
inalação de óleo dc rícino, 
que é laxativo. 
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/ 

^ciJindroü 



Cubo da hélice 



FIGURA 14-7 

Motor rotativo tipo Gnome (por volta de 1915). Note as múltiplas bielas conectadas ao pino de manivela único 
estacionário. M] 


Muitas outras configurações de motores foram testadas ao longo do século para o desen¬ 
volvimento deste dispositivo tão utilizado, A bibliografia ao fim do capítulo contém algumas 
referências que descrevem outros modelos de motores, os usuais, não usuais e exóticos. Inicia¬ 
remos nosso estudo detalhado do projeto de motores multieilindricos com a configuração mais 
simples, a do motor em linha, e então prosseguiremos para as versões em V e com cilindros 
opostos. 


14,2 DIAGRAMA DE FASES DA MANIVELA 

A disposição dos moentes das manivelas no vírabrequim é fundamental para o projeto de 
um motor multicilíndrico (ou bomba a pistão). Vamos usar um motor de quatro cilindros em 
linha como exemplo. Existem várias possibilidades para ângulos de fase da manivela em um 
motor <fe quatro cilindros. Começaremos, por exemplo, com a que parece mais óbvia do ponto 
de vista do senso comum. Existem 3óO ü em qualquer virabrequim. Temos quatro cilindros, 
então parece mais apropriado usarmos ângulos de 0 o , 90°, ISO 0 e 270°. O ângulo de fase delta 
entre moentes é igual a 90 D . Em geral, para que haja o máximo cancelamento de forças de 
inércia, as quais possuem o período de uma revolução, o ângulo de fase delta ótimo será 

360° 

AOinérda-- (HO 


em que n é o número de cilindros. 

Devemos estabelecer algumas convenções para realizarmos as medidas desses ângulos de 
fase, as quais serão: 

1 O primeiro cilindro (frontal) será o número 1, e seu ângulo de fase será sempre zero. Este 
é o cilindro de referência para todos os outros. 
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2 Os ângulos de fase de todos os outros cilindros serão medidos em relação ao moente da 
árvore de manivelas do cilindro I. 

3 Ângulos de fase semo medidos intemamente ao virabrequim, isto é, em relação a um sis¬ 
tema de coordenadas rotacionável fixado no primeiro moente da árvore de manivelas. 

4 Os cilindros serão numerados consecutivamente da região frontal à posterior do motor. 

Os ângulos de fase são definidos em um diagrama de fases da manivela, como mostrado 
na Figura 14-8a, para um motor de quatro cilindros em linha. A Figura 14-8a mostra o virabre¬ 
quim com seus moentes numerados no sentido horário em tomo de seu eixo. O eixo rotaciona 
no sentido anti-horário. Os pistões oscilam horizontalmente neste diagrama, ao longo do eixo 
x. O cilindro 1 é mostrado com seu pistão no ponto morto superior (PMS). Tomando esta po¬ 
sição como ponto de partida para as abscissas (portanto, instante zero) na Figura 14-8b, traça¬ 
mos o gráfico da velocidade de cada pistão para duas revoluções da manivela (para acomodar 
um ciclo completo do motor de quatro tempos). O pistão 2 chega ao PMS 90° depois que o 
pistão 1 o deixou. Portanto, dizemos que o cilindro 2 está defasado 90° em relação ao cilindro 
1. Por convenção, um evento defasado ê definido por possuir um ângulo de fase negativo , 
mostrado pela numeração no sentido horário dos moentes da árvore de manivelas. O gráfico 
das velocidades mostra claramente que cada cilindro chega ao PMS (velocidade igual a zero) 
90° após o cilindro anterior. As velocidades negativas nos gráficos da Figura 14-8b indicam 
movimento do pistão para a esquerda (descida do pistão) na Figura 14-8a; velocidades positi¬ 
vas indicam movimento para a direita (subida do pistão). 

Para a discussão deste capítulo vamos supor rotação no sentido anti-horário de todos os vi- 
rabrequins, e todos os ângulos de fase serão consequentemente negativos. Entretanto, omitire¬ 
mos os sinais negativos na listagem dos ângulos de fase, já que eles seguem esta convenção. 

A Figura 14-8 mostra a sincronia dos eventos no ciclo e é um auxílio necessário e útil para 
o projeto de virábrequins. Contudo, não é necessário teT o trabalho de desenhar as formas senoi- 
dais dos gráficos das velocidades para obter as informações necessárias. Tudo que é necessário 
é a indicação esquemática das posições relativas dentro do ciclo, das subidas e descidas dos 
vários cilindros. Essa mesma informação è fornecida pelo diagrama simplificado de fase da ma¬ 
nivela mostrado na Figura 14-9. Nessa figura, os movimentos dos pistões são representados por 
blocos retangulares com um bloco negativo usado arbitrariamente para representar a descida 
do pistão e um positivo para denotar a subida dele. Isso é estritamente esquemático. Os valores 
positivos e negativos dos blocos implicam nada mais do que o estabelecido. Cada diagrama de 
fases esquemático pode (e deve) ser desenhado para qualquer disposição proposta de ângulos 
de fase de virábrequins. Para desenhá-lo, simplesmente desloque cada bloco de cilindro para a 
direita por seu ângulo de fase em relação ao primeiro cilindro. 

14.3 FORÇAS VIBRATÓRIAS EM MOTORES EM UNHA 

Queremos determinar as forças vibratórias gerais que resultam da disposição dos ângulos 
de fase escolhida para o virabrequim. Cada cilindro vai contribuir para a força vibratória total. 
Podemos sobrepor seus efeitos, levando suas alterações de fase em consideração. À Equação 
13.14e define a força vibratória para um cilindro com o virabrequim rotacionando com w 
constante, 
para a = 0: 

F s = m^rtó 2 costüí + m fi rtí) 2 í cos(nr+ycos2ü)/j i + [m^rt0 2 scnti>í] J (14.2a) 
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(a) Ângulos de fase de um vlrabrequim 


Velocidade 
do pistão 



0 ISO 360 540 720 


<b) Diagrama de fases da manivela 


FIGURA 14-8 

Ângulos de fase do virabrequim e diagrama de fases da manivela. 
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Ciclos 



Diagrama esquemático de fases da manivela, 


Esta expressão se aplica às manivelas desbalanceadas. Em motores multicilíndricos, cada mo- 
ente da árvore de manivelas no viiabrequim possui um contrapeso para eliminares efeitos das forças 
vibratórias das massas combinadas m 4 da manivela e biela, concentradas no pino da manivela. (Ver 
Seção 13.10 e a Equação 13.24.) A necessidade de sobrebalancear será menor se os ângulos de fase 
do viiabrequim forem posicionados de forma a cancelar os efeitos das massas recíprocas nos pinos 
do pistão. Este balanceamento inerente é possível em motores de três ou mais cilindros em linha, 
mas não em motores de dois cilindros em linha. Algumas vezes, os moenies da árvore de manivelas 
em motores multicilíndricos balanceados dessa maneira são também sobrebalanceadas de modo a 
reduzir as forças nos mancais do pino principal, como descrito na Seção 13.10.* 

Se fornecermos massas de balanceamento com um produto igual a m A r A para cada 
moente da árvore de manivelas, como mostrado na Figura 14-3, os termos da Equação 14.2a 
que incluem m A serão eliminados, reduzindo a equação a 


F s ■ m B r(á 2 + yCOsZtúíj i 


(14.2b) 


Lembre-se de que estas são expressões aproximadas que excluem todos os termos harmô¬ 
nicos acima do segundo e também supõem que cada excentricidade de manivela está exata¬ 
mente balanceada, não sobre nem sobrebalanceada. 


* Um motor V-8 
a 90° tipicamente 
possui uma massa de 
sobrebalanceamento 
de iJíjç/2 adicionada por 
moente da árvore de 
manivelas para reduzir 
as forças nos mancais do 
pino principal. 
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Vamos supor que todos os cilindros no motor estejam espaçados igualmente e que todos 
os pistões e bielas podem ser permutados entre si. Isso é desejável por duas razões: redução 
de custos e balanceamento dinâmico. Se deixarmos que o ângulo de manivela tof represente a 
posição instantânea de moente da árvore de manivelas de referência para o cilindro 1 , as posi¬ 
ções correspondentes das outras manivelas podem ser definidas por seus ângulos de fase* como 
mostrado na Figura 14-8. Portanto, a força vibratória resultante para um motor multicilíndrico 
em linha é dado por* 


n r r 

F s » y cos(tüí-^) + -cos2((jof — 4>i) 

í-i 


(14.2c) 


em que n = número de cilindros e <j)j - 0. Substituindo a identidade: 

cos (tí - b) = cos a cos b + sen a sen b 

fatorando: 


F 4 = m B rtò 2 


n n 

costóf^cosíh +seno>?y sen^ ; 


r 

+ - 
I 


f«l 

f n 


í^l 


cos2toí^cos2(|> J + sen 2(úí y sen2fo | 


/= i 


í=f 


(14.2d) 


O valor ideal de forças vibratórias é zero. Esta expressão só pode resultar em zero para 
todos os valores de ooí se 


ti n 


= 0 

]=1 

Jí 

^sen ij), = 0 
i=l 

n 

(14.3a) 

^cos2bf = 0 

i=i 

50112(131 — 0 
i=1 

(14.3b) 


* O efeito do 
sobreba lancea mento 
dos moentes da árvore 
de manivela não estão 
incluídos nas equações 
14.2c e 14.2d como 
mostrado. Supõe-se que 
o virabrequim esteja 
exatamente balanceado. 
Ver Apêndice E para as 
equações completas que 
incluem os efeitos de 
sobrcbalanceamcnto de 
matii velas. O programa 
Engine (ver Apêndice 
A) usa as equações 
do Apêndice E para 
calcular os efeitos de 
sobrcbalanceamcnto cm 
motores multí cilíndricos. 


Desse modo, existem algumas combinações para ângulos de fase ^ que causarão o cancela¬ 
mento das forças vibratórias por meio do segundo harmônico. Se desejarmos cancelar harmôni¬ 
cos superiores, podemos rebitroduzir os termos desses harmônicos, truncados na representação 
da série de Fourier, e descobrir que o quarto e sexto harmônicos serão cancelados se 


n n 


^^00544»^ * 0 

j=i 

y sen 4(J>ji = 0 

í=l 

(14.3c) 

n 

^COSÓtjj; = 0 

J=1 

n 

y sen - 0 

M 

(14.3d) 


As Equações 14.3 fornecem informações importantes sobre o comportamento de forças 
vibratórias para o projeto de qualquer motor em linha. O programa Engine (ver Apêndice A) 
faz os cálculos das equações 14.3a e b e exibe uma tabela com seus valores. Note que ambas 
as somas de seno e cosseno dc qualquer múltiplo dos ângulos de fase devem ser zero para 
que os harmônicos das forças vibratórias sejam zero. Os cálculos para nosso exemplo de 
motor de quatro cilindros em linha com ângulos de fase de 4 >j - Ü s <t > 2 = 90°, Í 3 = 180°, - 

270° na Tabela 14-1 mostram que as forças vibratórias são zero para 0 primeiro, segundo e 
sexto harmônicos e diferentes de zero para 0 quarto. Portanto, nossa escolha do senso comum 
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TABELA 14-1 Estado de balanceamento de forças de um motor de quatro 
cilindros em linha com virabrequim de 0°, 90°, 180 fl , 270 e 



ií 

ii 

Forças primárias: 

/ sen 4; = 0 

i-i 

y cos (jSj = 0 

/*! 

Forças secundárias: 

ií 

y scn2í> f =0 

i=l 

11 

y cos 2^ * 0 

i=Í 

Forças do quarto harmônico: 

ií 

y sen4<j>j = 0 

i=i 

11 

y cos4jif-4 

M 

Forças do sexto harmônico: 

lí 

y setióth = 0 

n 

y cos 6 — 0 


i=l 

í*l 


neste exemplo mostrou-se correta, em se tratando de forças vibratórias. Como mostrado na 
Equação 13.2f, os coeficientes dos termos do quarto e sexto harmônicos são infimos; portanto, 
suas contribuições podem ser desconsideradas, se houver alguma. A componente primária é 
mais importante, devido a sua potencial magnitude. O termo secundário (segundo harmônico) 
é menos crítico que o primeiro Já que este é multiplicado por rã, que geralmente é menor que 
1/3. Um segundo harmônico de forças vibratórias desbalanceado é indesejável, mas pode ser 
aceito, principalmente se o motor for de baixa cilindrada (menos de 1/2 litro por cilindro). 

Para obter maiores detalhes dos resultados deste motor de quatro cilindros em linha de 
0 o , 90°, 180° e 270°, execute o programa Engine, selecione a configuração do menu cascata 
Exemplo, depois Plot para traçar a força vibratória. Ver o Apêndice A para saber como obter o 
programa Engine. 


14.4 TORQUE DE INÉRCIA EM MOTORES EM UNHA 


O torque de inércia para um motor monoeilíndrieo foi definido na Seção 13.6 e na Equa¬ 
ção 13.15e. Nosso objetivo é reduzir o torque de inércia, preferencialmente a zero, pois ele 
combina com o torque de potência paia resultar no torque total. (Ver Seção 13.7.) O torque 
de inércia não adiciona nada ao torque líquido de acionamento, já que a média de seu valor é 
sempre zero, mas ele cria grandes oscilações no torque total, o que reduz sua suavidade. As 
oscilações no torque de inércia podem ser contornadas com a adição de volantes de inércia 
ao sistema, ou ao seu exterior, o efeito líquido pode ser cancelado pela escolha correta dos 
ângulos de fase. Entretanto, oscilações no torque, mesmo que não possam ser percebidas pelo 
observador externo ou que sejam manipuladas para que sua soma seja zero, ainda estão pre¬ 
sentes no virabrequim e podem levar à falha devido à fadiga por torção se a peça não for devi¬ 
damente projetada. (Ver também a Figura 14-23.) A equação aproximada do torque de inércia 
do motor de um cilindro com três harmônicos é 


T 


* 1 2 2 
= — m r ffi 


(7 


sen m - sen2íor - — sen 3 coAk 
21 ) 


(14.4a) 


Somando todos os cilindros e incluindo seus ângulos de fase: 
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r 3r I 

T ;2[ S: ~ m B rí ® £ % ^^® f ^;)~ sen2 (®'-^:)“^ sm3 (®'-<t’ r ) (14.4b) 


Í=J L 


Substituindo â identidade: 


scn(ü - b) = sen a cos b - cos a sen b 


e fat orando para: 


r - t 2 2 

T , 2 I '® 


senatf^cos<í> f - -eosüúí^sen 0 f 
V i=\ i=\ ) 


sen 2tW^ cos 24 > í - cos2íüf^ sen 2^, 

í-l í-] , 


3 r 
21 


i= I 


5en3tt)í^T eos30 ( - cos 3(0^|scn3fy 
L f-i 

Esta só pode ser zero para todos os valores de cof se 


(14.4c) 


a n 


semh =0 

y cos 4» y = 0 

(14.5a) 


/«i 


n 

n 


y sen 2$/ = 0 

í=rl 

y cos2<j>j = 0 

f=í 

(14.5b) 

n 

sen 3^ = 0 

H 

y cos34)/ = 0 

(14.5c) 


Í »1 /«I 


As Equações 14.5 nos fornecem informações importantes a respeito do comportamento do 
torque de inércia para o projeto de qualquer motor em linha. Os cálculos para o nosso exemplo 
de um motor de quatro cilindros em linha com fases de ij» j — 0°* = 90°> # 3 = 180°, (|) 4 = 270° 

mostram que as componentes dos torques de inércia são zero para o primeiro, segundo e tercei¬ 
ro harmônicos. Portanto, nosso exemplo também é bom em relação a torques de inércia. 


14.5 MOMENTO VIBRATÓRIO EM MOTORES EM UNHA 

Podemos considerar 0 motor monocilíndrico como um dispositivo de plano único ou bidi¬ 
mensional e, portanto, podemos balanceá-lo estaticamente. O motor milticilíndrico é tridimen¬ 
sional. Seus múltiplos cilindros estão distribuídos ao longo do eixo do virabrequím. Mesmo que 
possamos ter 0 cancelamento das forças vibratórias, ainda poderá haver momentos desbalan- 
ceados no plano do bloco do motor. Precisamos estabelecer um critério para o balanceamento 
dinâmico. (Ver Seção 12.2 e a Equação 12.3.) A Figura 14-10 mostra um diagrama esquemático 
de um motor de quatro cilindros em linha com ângulos de fase de 4 >i = 0 °, §2 = 90°, ^3 = 180°, <j > 4 
- 270°. O espaçamento entre os cilindros geralmente é uniforme. Podemos somar os momentos 
no plano dos cilindros em qualquer ponto conveniente, como o L na linha de centro do primeiro 
cilindro, 
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Braços de momento dos momentos vibratórios. 


n 

2) M l - (14.6a) 

r -1 

em que é a força vibratória e z ( é o braço do momento do i-ésimo cilindro.* Substituindo a 
Equação 14.2d por F çí : 


^M L =m B r(ú Â 


coS^i+ sencü^Zj senÇy 
i=1 M 

( n ií > 

ct^íúí^z,- cos2ój +sen2(ofy Zj-sen2Ç; 


r 

+ - 
/ 




í=l /=! 

Esta expressão só pode ser zero para todos os valores de (At se 


(14.6b) 


n n 


COS = 0 

M 

y z, sen 4>í = 0 
/“l 

(14.7a) 

n 

y Zj cos = 0 

f=l 

n 

y z i scn2 óí = 0 

j=l 

(14,7b) 


Esses vão garantir que não haja momentos vibratórios através do segundo harmônico. 
Podemos estender isso para harmônicos superiores, como fizemos com a força vibratória. 


n u 


y zj cos4t|> í - = 0 
/-I 

n 

^z f -sen4t[i í -= 0 

ií 

(14.7c) 

Yz t coséif); = 0 

i=l 

^z, sen 6 (^ 1 = 0 

j=l 

(14.7d) 


* O efeito do 
sobrebalanceamento 
das moentes da árvore 
de manivelas não está 
incluído na Equação 14,6b 
como mostrado, Supôe-se 
que o virabrequim esteja 
exatamente balanceado. 
Ver Apêndice E para as 
equações completas que 
incluem os efeitos de 
sobrebalanceamento de 
manivelas. O programa 
Ê&GlNE (ver Apêndice 
Á) usa as equações 
do Apêndice Epara 
calcular os efeitos de 
sobrebalanceamento cm 
motores mu llí cilíndricos, 
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TABELA 14-2 Estado do balanceamento de momento de um motor de quatro 
cilindros em linha com ângulos do virabrequim de 
0 Ú , 90°, 180 & e 270 & , e z, = 0, = 1, z 3 = 2 S z 4 = 3 



rt 

n 

Momentos primários: 

Ben, fc = “ 2 

Yj Z ‘ C0S ^ = “ 2 


M 

/ = ! 


n 

n 

Momentos secundários: 

^\;sen2 $,- = 0 

Y,z f cos2<j>, — — 2 


í=1 

í=i 


Note que ambas as somas de seno e cosseno de qualquer múltiplo dos ângulos de fase de¬ 
vem ser zero para que o harmônico do momento vibratório seja zero. Os cálculos para o nosso 
exemplo de um motor de quatro cilindros com ângulos de fase de = 0 o , = 90°, ^ = 180°, <j>4 

- 270° e um espaçamento entre cilindros suposto de uma unidade de comprimento (z 2 = 1, = 2, 

= 3) definido na Tabela 14-52, mostram que os momentos vibratórios não são iguais a zero para 
qualquer um dos harmônicos. Portanto, nossa escolha dos ângulos de fase, que se mostrou boa 
em relação a forças e torques vibratórios, falha no teste de momentos vibratórios iguais a zero. Os 
coeficientes dos termos do quarto e sexto harmônicos nas equações de momento são muito peque¬ 
nos; assim, serão desprezados. O termo secundário (segundo harmônico) é menos crítico do que 
o primeiro, já que é multiplicado por r/l, que geralmente é menor que 1/3. Um harmônico secun¬ 
dário desbalanceado de momento vibratório é indesejável, mas pode ser tolerado, principalmente 
se o motor for de baixa cilindrada (menos de 1/2 litro por cilindro). A componente primária é mais 
preocupante, devido a sua magnitude. Se desejamos utilizar essa configuração do virabrequim, 
precisaremos aplicar uma técnica de balanceamento ao motor, descrita em uma seção posterior, 
para eliminar, pelo menos, o momento primário. Um grande momento vibratório é indesejável, já 
que faz com que o motor oscile para a frente e para trás (como um cavalo de rodeio), enquanto o 
momento oscila do positivo para o negativo no plano dos cilindros. Não confunda esse momento 
vibratório com o torque vibratório que age de forma a ro tacionar o motor para a frente e para trás 
em relação ao eixo Z do virabrequim. 

A Figura 14-11 mostra a componente primária e a secundária do momento vibratório para 
nosso exemplo de motor para duas revoluções da manivela. Cada uma delas é um harmônico 
puro de média igual a zero. O momento total é a soma dessas duas componentes. Essa configu¬ 
ração de motor é um dos exemplos do programa Engine (ver Apêndice A). 

14,6 SINCRONISMO DE IGNIÇÃO 

As forças de inércia, torques e momentos são apenas um dos conjuntos de critérios que 
necessitam ser considerados no projeto de motores multicilíndricos. As forças e os torques de 
potência são igualmente importantes. Em geral, é desejável a criação de um padrão de ignição 
entre os cilindros que seja igualmente espaçado no tempo. Se houver ignição d es sincronizada 
dos cilindros, vibrações vão ocorrer e podem ser inaceitáveis. É desejável que os pulsos de 
potência sejam suaves. Os pulsos de potência dependem dos ciclos de combustão. Se o motor 
for de dois tempos, haverá um pulso de potência por revolução em cada um dos n cilindros. O 
ângulo de fase delta ótimo entre as excentricidades das manivelas dos cilindros para pulsos de 
potência sincronizados será, então, 

aã - 36C 

. dois tempos ~ 


(14.8a) 
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4 cilindros em linha 


Diâmetro 
do cilindro 

Curso de potência 

B/S 

L/R 

B/S 

L/R 

m A 

me 

^máx 


■= 76,2 mm 
= 89,9 mm 
= 0,05 
= 3,50 
- 0,65 
= 3,50 
n 5,077 kg 
* 1,953 kg 
= 4,137 MPa 


RPM = 3400 

Ângulos de fase; 

0 90 ISO270 


Ciclos de potência; 
0 90 ISO 270 




0 180 360 540 720 


FIGURA 14-11 


Momentos primário e secundário em um virabrequim de O, 90, 180 e 270“ de um motor de quatro cilindros. 


Para um motor de quatro tempos haverá um pulso de potência por cilindro a cada duas re¬ 
voluções. O ângulo de fase delta ótimo das excentricidades das manivelas para que haja pulsos 
de potência igualmente espaçados e sincronizados será 

720° 

quatro tempos = ~“ (14.8b) 

Compare as equações 14.8a e 14. 8b com a Equação 14.1, que define o ângulo de fase delta 
ótimo para haver o cancelamento das forças de inércia. Um motor de dois tempos pode possuir 
ambos, sincronismo de ignição e balanceamento de inércia, porém um motor de quatro tempos 
possui um conflito entre esses dois critérios. Portanto, alguns ajustes no projeto do motor serão 
necessários para que seja possivel a obtenção de uma melhor relação entre esses fatores no 
caso do motor de quatro tempos. 


Motor de dois tempos 

Para determinar o padrão da ignição no projeto de um motor, devemos retomar ao diagrama 
de fases da manivela. A Figura 14-12 reproduz a Figura 14-9 e adiciona novas informações a ela. 
Ela mostra os pulsos de potência para o motor de dois tempos e quatro cilindros com configu¬ 
ração dos ângulos de fase da manivela <jr f = 0°, 90°, 180°, 270°. Note que cada bloco negativo dos 
cilindros na Figura 14-12 é deslocado paia a direita por seu ângulo de fase em relação ao cilindro 

1. Nesta representação esquemática, somente os blocos negativos do diagrama estão disponíveis 
para pulsos de potência, já que eles representam a descida do pistão. Por convenção, a ignição 
do cilindro 1 é a primeira a ocorrer; portanto, seu bloco negativo a 0 o ê nomeado Potência. Os 
outros cilindros podem ter suas combustões em qualquer ordem, porém seus pulsos de potência 
devem ser sincronizados o máximo possível ao longo do intervalo. 

Os espaçamentos do pulso de potência disponíveis são definidos pelos ângulos de fases 
da manivela. Poderá haver mais de uma ordem de ignição que resultará no sincronismo de 
ignição, especialmente com grande número de cilindros. Neste exemplo a ordem de ignição 1, 

2, 3,4 vai funcionar, já que ela vai prover pulsos de potência a cada 90° ao longo do intervalo. 
Os ângulos do cliclo de potência são os ângulos do ciclo nos quais as combustões nos 
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Ciclos 



FIGURA 14-12 

Diagrama de fases da manivela de um motor de dois tempos e quatro cilindros em linha com 
ângulo <)>,= 0, 90, 180, 270°. 


cilindros ocorrem. Eles são definidos pelos ângulos de fase do virabrequim e pela escolha da 
ordem de ignição combinados, e neste exemplo são ^ = 0,90,180 e 270°. Em geral, ^ não é 
igual a tj) f . A correspondência entre eles neste exemplo resulta da escolha da ordem consecutiva 
de ignição: 1,2,3 e 4. 

Para um motor de dois tempos, os ângulos do ciclo de potência ^ devem estar no inter¬ 
valo entre 0 e 360°. Devemos sempre ter esses ângulos igualmente espaçados nesse intervalo 
com um ângulo do ciclo de potência delta definido pela Equação 14.8c. Para nosso motor de 
quatro cilindros e dois tempos, os ângulos do ciclo de potência ideais são, portanto, = 0,90, 
180,270°, que adotamos no exemplo. 

Definimos o ângulo do eido de potência delta de modo diferente para cada ciclo de 
combustão. Para o motor de dois tempos 

a 360* Mjl „ , 

^dois tempos = — (14.8c) 

Para o motor de quatro tempos 

720° 

quatro tempo, = — (14.Sd) 
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O torque de potência para um motor mono cilíndrico foi definido na Equação 13.8b. O 
torque de potência combinado para todos os cilindros deve ser a soma das contribuições dos n 
cilindros, cada um deles alterado de acordo com seu ângulo do ciclo de potência 


t *2l = F g r ^f sen(wí-\|q) l + ycosfto/-^) 

í=[ ^ - 


(14.9) 


A Figura 14-13 mostra o torque de potência, o torque de inércia e as forças vibratórias do 
motor de quatro tempos e dois cilindros traçados pelo programa Engine (ver Apêndice A). As 
componentes do momento vibratório são mostradas na Figura 14-11. Este projeto è aceitável, 
exceto pela existência dos momentos vibratórios desbalanceados. A força e torque de inércia são 
ambos zero, o que é ideal. O torque de potência consiste em pulsos de formato e espaçamento 
uniformes ao longo do intervalo, quatro por revolução. Note que o programa Engine traça o grá¬ 
fico de duas revoluções completas para acomodar o caso de quatro tempos; portanto, oito pulsos 
de potência podem ser observados. 


Motor de quatro tempos 

A Figura 14-14 mostra um diagrama de fases de manivela para o mesmo projeto de vira- 
brequim da Figura 14-12, exceto que ele é projetado para um motor de quatro tempos. Agora 
há apenas um ciclo de potência para cada cilindro a cada 720°. O segundo bloco negativo para 
cada cilindro deve ser usado para o ciclo de admissão. O cilindro 1 é novamente o que possui a 
primeira ignição. Um padrão igualmente espaçado de pulsos de potência entre os outros cilindros 
é novamente desejado, mas agora não è possível com este vírabrequim. Seja a ordem de ignição 
1, 3, 4, 2 ou 1,2, 4, 3, ou 1, 4,2, 3, ou qualquer outro escolhido, haverá tanto lacunas como so¬ 
breposições dos pulsos de potência. A primeira ordem de ignição listada, 1, 3,4, 2, é a escolhida 
para este exemplo. Ela resulta no grupo de ângulos do ciclo de potência — 0, 180,270, 450 a . 
Esses ângulos do ciclo de potência definem os pontos no cielo de 720° nos quais as combustões 
vão ocorrer para cada cilindro. Portanto, para um motor de quatro tempos, os ângulos do ciclo de 
potência J ¥ i devem estar entre 0 Q e 720°. Gostaríamos que eles fossem igualmente espaçados nesse 
intervalo com um ângulo delta definido pela Equação 14.8d. Para nosso motor de quatro cilindros 
e quatro tempos, os ângulos do ciclo de potência ideais seriam = 0, 180, 360,540°. Claramente 
náo os obtivemos neste exemplo. À Figura 14-15 mostra o torque de potência resultante. 

Um não sincronismo de ignição é óbvio na Figura 14-5. Este torque de potência dessin- 
cronizado será notado pelo condutor de qualquer veículo que contenha este motor na forma 
de vibrações e funcionamento grosseiro ou irregular, principalmente com o veículo em ponto 
morto. Em velocidades mais altas, o volante do motor tenderá a disfarçar essa irregularidade, 
porém o volante é ineficaz em baixas velocidades. É este fato que faz com que a maior parte 
dos projetistas de motores prefira o sincronismo de ignição à eliminação de efeitos inerciais 
na sua seleção de ângulos de fase do virabrequim. A força, o torque e o momento de inércia, todos 
são funções do quadrado da velocidade do motor. Entretanto, assim como a velocidade do 
motor aumenta a magnitude desses fatores, essa velocidade também aumenta a capacidade do 
volante de inércia de disfarçar seus efeitos. Isso não se aplica à irregularidade do torque de 
potência devida ao não sincronismo de ignição. Ela é ruim em todas as velocidades, e o volante 
de inércia não irá escondê-la em velocidade baixa. 

Portanto, devemos rejeitar este projeto de virabrequim para nosso motor de quatro ci¬ 
lindros e quatro tempos. A Equação 14.8b indica que é necessário um ângulo de fase delta 
AJ», = 180° em nosso virabrequim para que possamos obter sincronismo de ignições. São necessá¬ 
rias quatro excenttie idades de manivela, e todos os ângulos de fase da manivela devem ser meno- 
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(a) 





o 


Torque de inércia N-m 


Si 

empre igual 

a zero 


- 





0 180 360 540 720 


4 cilindros em linha 
Diâmetro do cilindro 
Curso 

B/S B 0,85 
UR = 3,50 
B/S = 0,85 
UR ^ 3,50 
m A - 5*077 kg 
% = 1 $53 kg 

Pmáx - 4,137 MPa 

RPM s 3400 

Ângulos de fase: 

0 90180 270 
Ciclos de potência: 

Ü 90 180 270 


(c) 


r 

Força vibratória 


Y 0 Balanceada com 4 h 9 kg 
a 45 mm rad. @ 180 a 


X 


FIGURA 14-13 

Torque e força vibratória em um motor de dois tempos e quatro cilindros em Unha. 


78,2 mm 
89,9 mm 
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Ciclos 



Diagrama de fase da manivela de um motor de quatro tempos e quatro cilindros em linha com 
<j) f = a 9a 180 r 270°. 


4 cilin dros em linha 
Diámelro do 

cilindro 

= 76,2 mm 

Curso 

" 89,9 mm 

8/5 

™ 0,85 

L/R 

= 3,50 

8/5 

- 0,86 

L/R 

= 3,50 


= 5,077 kg 

mg 

= 1,953 kg 

Pnnix 

= 4,137 MPa 

RPM 

* 3 400 

Ângulos de fase: 

0 90 180 270 

Ciclos de potência: 

0 90 180 270 



FIGURA 14-15 


Não sincronismo de ignição de um motor de quatro tempos e quatro cilindros em linha com 
virabrequim a 0, 90, 180 e 270“. 
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Diagrama de fases da manivela de um motor de quatro tempos e quairo cilindros com 
sincronismo de ignição e ^ = 0, 180, 0 r 180°. 


* Note que 0* ISO, 36G, 
540*, é o mesmo que 0, 
180, 0, 180°. 


** Note o padrão 
aceitável na sequência de 
ignição. Represente duas 
revoluções de qualquer 
sequência de combustões 
aceitável, como 1, 4, 3, 

2, 1,4,3, 2. Qualquer 
combinação de quatro 
números sucessivos nesta 
sequência, tanto para a 
frente ou para trás, é uma 
sequência de ignição 
aceitável. Se necessitamos 
que o primeiro cilindro 
seja o primeiro na ordetn, 
então a única possibilidade 
que nos resta ê a sequência 
para trás 1,2,3, 4. 


res que 360°. Portanto, devemos repetir alguns ângulos se utilizarmos um ângulo cie fase delta de 
180°. Uma possibilidade é <}) f = 0,180,0,180° paia os quatro moentes da árvore de manivelas. 3 * 1 0 
diagrama de fases da manivela paia este caso é mostrado na Figura 14-16. Os ciclos de potência 
agora podem ser iguaímente espaçados em 720°. A sequência de ignição 1,4,3, 2 foi escolhida, 
o que nos fornece a sequência escolhida de ângulos do ciclo de potência, l ¥ i = 0, 180, 360, 540°. 
(Note que uma sequência de ignição 1,2, 3,4 também funcionaria para esse motor.)** 

A condição de balanceamento inercial deste projeto deve agora ser revisada com as equações 
14.3, 14.5 e 14.7. Elas mostram que o torque de inércia primário vale zero, porém o momento 
primário, força secundária, momento secundário e torque de inércia são todos diferentes de zero, 
como mostrado na Tabela 14-3. Portanto, esse projeto de sincronismo de ignição comprometeu 
o balanceamento de inércia que possuíamos no projeto anterior para que esse sincronismo fosse 
obtido. As variações do torque de inércia podem ser amenizadas pelo volante do motor. As forças 
e os momentos secundários são relativamente pequenos em um motor de pequeno porte e podem 
ser tolerados. O momento primário diferente de zero é um problema que precisa ser soluciona¬ 
do. Para visualizar os resultados dessa configuração do motor, execute o programa Engine (ver 
Apêndice A) e selecione-os no menu Exampte. Então, trace o gráfico do resultado. 

Em breve, discutiremos maneiras de anular um momento desbalanceado com adição de 
contrapesos, porém existe uma abordagem mais direta presente neste exemplo. A Figura 14-17 
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TABELA 14-3 Estado de balanceamento de força e momento de um motor 
de quatro cilindros em linha com ângulos de manivela de 

0, 100, 0, 180* e z, = 0, ^ = 1 f z 3 = 2 e z 4 = 3 

Forças primárias: 

ií 

y\cn 4 *!^ 0 

i=l 

n 

y cos([>j=o 

Í =1 

Forças secundárias: 

» 

^ sen2(í), “ 0 

í= ! 

rt 

cos 241 , —4 

1=1 

Momentos primários: 

n 

^ZfSenit), =0 

1=1 

ft 

/ Zj cos = —2 

Momentos secundários: 

fí 

y z,sen2<^ = 0 

i= ] 

rt 

y Zj COsS^, * 6 

Í »1 


mostra que o momento vibratório se deve à ação das forças inerciais de cada cilindro atuando 
em braços de momento em relação a algum centro. Se considerarmos que esse centro seja o 
ponto C no meio do motor, deve ser evidente que qualquet projeto de virabrequim de forças 


(x) (x) 


12 


34 




i=v, 


z — 



X> £x) 


12 


34 


*Vl 


Fu 


Z 



(a) Virabrequim assimétrico de 0, 180, 0, 180° 


(b) Virabrequim simétrico de 0, 180 r 180, 0 o 
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FIGURA 14-17 

Os virabrequíns simétricos e espelhados cancelam os momentos primários. 
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primárias balanceadas, com simetria espelhada em relação ao plano transversal passando pelo 
ponto C, também possuirá momentos primários balanceados por força, contanto que todos 
os espaçamentos entre cilindros sejam uniformes e todas as forças inerciais sejam iguais. A 
Figura 14-17a mostra o virabrequim de 0, 180,0, 180° que não possui simetria espelhada. O 
conjugado *sl Az devido aos pares de cilindros 1, 2 possui a mesma magnitude e sentido do 
conjugado F ,3 Az resultante dos cilindros 3 e 4; portanto, eles se somam. A Figura 14-17b 
mostra o virabrequim de 0, 180, 180 ,0 o que possui simetria espelhada. O conjugado Az re¬ 

lativo ao par de cilindros 1,2 possui a mesma magnitude, porém sentido oposto ao conjugado 
Az relativo ao cilindros 3 e 4; portanto, há o cancelamento dos conjugados. Podemos então 
obter sincronismo de ignição e balanceamento de momentos primários por meio da alteração 
da sequência dos ângulos de fase do moente da árvore de manivelas para 0, 180,180, 0 o , 
que equivale â simetria espelhada. 

O diagrama de fases da manivela para este projeto é mostrado na Figura 14-18. Os ciclos 
de potência ainda podem ser igualmente espaçados em 720°. A ordem de ignição 1,3,4, 2 foi 
escolhida para que a sequência dos ângulos do ciclo de potência se mantivesse igual a 'F- = 
0, 180, 360, 540°. (Note que a ordem de ignição !, 2, 4, 3 também funcionaria neste caso.)* 
As equações 14.3, 14.5 e 14.7 e a Tabela 14-4 mostram que a força de inércia primária e o 
momento primário agora são iguais a zero, porém a força e o momento secundário, bem como 
o torque de inércia, são ainda diferentes de zero. 


* Em motores cm linha c 
em qualquer banco de um 
motor em V, uma ordem 
de ignição não consecutiva 
(ou seja, não 1,2, 3,4) 
c gcralmentc preferi vel s 
de modo que cilindros 
adjacentes não disparem 
sequencialmente. Isso 
fornece maior tempo ao 
coletor de admissão para o 
recarrcgamcnto local entre 
ciclos de admissão e ao 
coletor de exaustão para 
que a limpeza seja mais 
eficiente. 


Ciclos 



Diagrama de fases da manivela de um motor de quatro cilindros e quatro tempos com 
sincronismo de ignição e virabrequim simetricamente espelhado de 0, 180, 180, 0 o , 
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TABELA 14-4 Estado d© balanceamento de força © momento de um motor 

de quatro cilindros em linha com ângulos de manivela de 

0, 180, 180, 0 o e z, =0, z 2 = 1, z 3 = 2 e z 4 = 3 

Forças primárias: 

n 

1*^=0 

i=í 

n 

X cos, h“ 0 

M 

Forças secundárias: 

n 

^ sen2ó/“ 0 

í=l 

n 

y 1 0052^1 = 4 
í=\ 

Momentos primários: 

rt 

/ z { sen 4* x =0 
;=1 

n 

/ Zj cos ({j j = 0 

M 

Momentos secundários: 

n 

^ = 0 
í=l 

n 

y^ z i cos2^ i = 6 

í»l 


Este virabrequim de ó, = 0, 180, 180, 0 o é considerado a melhor escolha de projeto e é uni¬ 
versalmente utilizado em motores de quatro cilindros e quatro tempos em linha. As figuras 14-2 
e 14-3 mostram o projeto do motor de quatro cilindros. O balanceamento de inércia é sacrificado 
para que o sincronismo de ignição ocorra, pelos motivos citados na página 681. A Figura 14-19 
mostra o torque de potência, torque de inércia e o torque total para este projeto. A Figura 14-20 
mostra o momento vibratório secundário, componente da força vibratória secundária e um gráfico 
de coordenadas polares da força vibratória total deste projeto. Note que as figuras 14-20b e c são 
apenas vistas diferentes do mesmo parâmetro. O gráfico polar das torças vibratórias da Figura 14- 
-20c é uma vista da força vibratória da parte posterior do eixo do virabrequim com a horizontal do 
movimento do pistão. O gráfico cartesiano na Figura 14-2Qb mostra a mesma força em um eixo de 
tempo. Como a componente primária é igual a zero, essa força total se deve somente à componen¬ 
te secundária. Vamos discutir em breve modos de eliminar esses momentos e forças secundárias. 

Para observar os resultados desta configuração do motor, execute o programa Engine (ver 
Apêndice A) e selecione-os do menu cascata Examples ; depois utilize a opção Plot ou Print 
para os resultados. 

147 CONFIGURAÇÕES DO MOTOR EM V 

Os mesmos princípios de projeto aplicados a motores em linha também podem ser aplicados 
a configurações de motores em V e com cilindros opostos. Sincronismo de ignição tem priorida¬ 
de em relação ao balanceamento de inércia e à simetria espelhada do virabrequim resultante do 
balanceamento dos momentos primários. Em geral, um motor em V terá um balanceamento de 
inércia similar ao do motor em linha com base no qual o motor em V é construído. Um motor em 
V de seis cilindros é essencialmente dois motores de três cilindros em linha com um virabrequim 
em comum, um V-S é dois motores de quatro cilindros em linha etc. O maior número de cilindros 
permite que mais pulsos de potência sejam espaçados ao longo do ciclo, de modo que o torque 
de potência será mais suave (e possuirá uma maior média). A existência de um ângulo V v entre 
os dois motores em linha introduz uma defasagem adicional de eventos inerciais e de potência 
que é análoga aos efeitos dos ângulos de fase, porém independente. Este ângulo V è escolha do 
projetista, porém existem boas e más escolhas. Os mesmos critérios de sincronismo de ignição e 
balanceamento de inércia se aplicam a esta seleção. 
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(b) 





V_ 


4 cilindros em linha 
Diâmetro do 
cilindro - 76,2 mm 
Curso - 89,9 mm 
B/S = 0,85 
UR = 3,50 
B/S - 0,85 
UR - 3,50 

<riA = 5 a 077 kg 

mg - 1,953 kg 

P mix . 4,137 MPa 

RPM * 3400 

Ângulos de fase: 
0180180 0 

Ciclos de potência: 
0180380 540 



0 180 360 540 720 


FIGURA 14-19 

Iorque no motor de quatro tempos e quatro cilindros em Unha com virabrequim de 0 o , 180, 180, 

0 o . 
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ffi) 



4 cilindros em linha 
Diâmetro do 
cilindro = 76,2 mm 
Curso = 99,9 mm 
B/3 = 0,95 

L/R * 3,50 

B/S s 0,95 

L/R = 3,50 

rfy = 5,077 kg 

mg - 1,953 kg 

^máx = 4,137 MPa 

RPM * 3400 

Ângulos de fase; 

0190190 0 

Ciclos de potência: 
0190 360 540 


(C) 


Força vibratória 


Y 13,2 Balanceada com 
4.9 kg a 45 mm 
rad © 190° 


*■ 


-13,2 



-132 


.. 


FIGURA 14-20 


Forças e momentos vibratórios no motor de quatro cilindros e quatro tempos com 0, 160, 180, 0 o . 
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O ângulo V v = 2y é de fin ido como mostrado ca Figura 14-21. Cada banco é deslocado 
por seu ângulo de banco y referenciado ao eixo X central do motor. O ângulo da manivela 
tòí é medido em relação ao eixoX O cilindro 1 no banco da direita é o cilindro de referência. 
Eventos em cada banco serão agora defasados por seu ângulo de banco, assim como pelos 
ângulos de fase do virabrequim. Estas duas mudanças de fase vão se sobrepor. Tomando como 
exemplo qualquer um dos cilindros de qualquer banco, seu ângulo instantâneo de manivela 
pode ser representado por 

0-toí-^ (14.10a) 


Primeiro considere um motor de dois cilindros em V com um cilindro em cada banco e 
com ambos dividindo um mo ente da árvore de manivelas em comum. A força vibratória para 
um único cilindro na direção do movimento do pistão ü (versor u) com 0 medido em relação 
ao eixo do pistão è 


2/ jT \ A 

F s = m B ríü |cosÜ + -coslÜj u 


(14.10b) 


A força vibratória total é o vetor-soma das contribuições de cada banco. 

F S -F SL +F SJ? (14.10c) 


i' 



FIGURA 14-21 


Geometria de motor em V, 
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Agora queremos referir o ângulo da manivela em relação ao eixo X central. As forças 
vibratórias dos bancos da direita (R) e da esquerda (L), nos planos dos respectivos bancos de 
cilindros, podem então ser expressas por 


F Sjí ■ 2 j^cos(ô ■*■ 7 ) 4 *^cos 2(0 + y)j f 

F S/ = m^m^íeos(0-Y)-h“COs2(9- y)l í 


(14.1 Od) 


Note que 0 ângulo de banco y é adicionado ou subtraído do ângulo da manivela para cada 
banco de cilindros para referenciá-lo em relação ao eixo X central. As forças continuam dire¬ 
cionadas ao longo dos planos dos bancos de cilindros. Substitua as identidades. 


cos(0+Y)= cosOcos y - senGsenY 
cüs(G-y) = cos G cos y + senG seny 


(14,10e) 


para encontrar: 


F S/ . = m H wy 


F Si = m B rw‘ 


cosGcosy “ScnGscnY 
+ y(cos20cos2y -sen20sen2y) 

cos 9 cos Y + sen G sen y 
+ y (cos 20 cos 2 y + sen 20 scn2y) 


(14.100 


Agora, para levar em conta a possibilidade de vários cilindros, defasados entre cada ban¬ 
co, substitua 0 na equação 14.10a e troque as somas dos termos do ângulo pelos produtos das 
identidades. 


cos(cíjí - 4 .) = cos úúf cos 4 »/ + sen t út sen 4 / 
scn((Uí - 4 .) = sen. m cos 4 ; - cos cm sen 4 , 


(14.1 0ê) 


Após muita manipulação, as expressões para as contribuições do banco direito e esquerdo 
reduzem-se a: 


para o banco direito: 




n/2 

(cos m cos y - sen cm sen y)^P cos 4/ 

f =1 

n/2 

+ (cos co/ sen y + sen cm cos y}^ sen 

*=l 

n/2 

* y (cos 2 úoí cos 2y - sen 2co/ sen 2y)]^ cos 24 / 


(14.1 Oh) 
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e para o banco esquerdo: 


F = mgr(A À 


(14.101) 


(cos m cos y + sen m sen y)^ cos 

i^ + i 

n 

- (cos ca/ sen y - sen caf cos y)^ sen <^ 

n 

+ - (cos 2cof cos 2y + sen 2®/ sen 2y)^ cos 2^ 

1 

ti 

- - (cos 2(At sen 2y - sen 2caí cos 2y)^ sen 2fy 

. , imn Á+ l 

Os somatórios nas equações 14.1 Oh e i fornecem um conjunto de critérios suficientes para 
força vibratória zero ao longo do segundo harmônico para cada banco, similares àqueles 
do motor em linha na Equação 14.3. Podemos resolver a força vibratória para cada banco em 
componentes ao longo e normais ao eixo X central do motor em V.* 


M 

II 


ii 

4% A 

F s =^ t i + ^ V J 


(14. lOj) 


* O efeito do 
sobreba Lanceaincnto 
dos moentes da 
árvore de manivelas 
imo está incluído na 
Equação 14,10] como 
mostrado. Supõe-se que 
o virabrequim esteja 
exatamente balanceado. 
Ver Apêndice E paia as 
equações completas que 
incluem os efeitos de 
sübrcbalanceainento de 
matii velas. O programa 
Engine (ver Apêndice 
A) usa as equações 
do Apêndice E para 
calcular os efeitos de 
sübrcbalanceainento cm 
motores inultícillndricos. 


A Equação i4.10j fornece oportunidades adicionais para cancelar as forças vibratórias 
além da escolha de ângulos de fase; por exemplo, mesmo com valores de F sL e F sR diferentes 
de zero, se y è 90°, então a componente x da força vibratória será zero. Igualmente, se F sL~ f $r 
, então a componente y da força vibratória será zero para qualquer y. Esta situação ocorre no 
caso de motor horizontalmente oposto (ver Seção 14.8). Com alguns motores em V ou opostos 
é possível obter o cancelamento das componentes da força vibratória mesmo quando os soma¬ 
tórios na Equação 14.10 não são todos iguais a zero. 

As equações do momento vibratório são facilmente formadas das equações de força 
vibratória multiplicando cada termo no somatório pelo braço de momento, como foi feito na 
Equação 14.6. Os momentos existem em cada banco e seus vetores serão ortogonais ao res¬ 
pectivo plano do cilindro. Para o banco direito definimos um versor fi perpendicular ao plano 
rZ na Figura 14-21. Para o banco esquerdo definimos um versor m perpendicular ao plano lz 
na Figura 14-21. 


M s r = rn B r(A À 


(cos (út cos y - sen caí sen y)^2 í cos 4»/ 

i=i 
fíj 2 

+ (cos (M sen y + sen (At cos Zj sen 

j=i 

n/2 

+ “ (cos 2 (At eos 2y - sen 2 (At sen 2y)^ Zj cos 
1 í-i 

n: 2 

+ - (cos 2®f sen 2y + sen 2 (At cos 2y) ^ z. sen 2^,- 

1 i= 1 


(14.11a) 
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M Si = m B r(ú Ã 


(cos w/ cos 7 + sen oo/ sen ycos ^ 

^2 + l 

n 

- (cos cúí sen y - sen coí cos y)^ 2 ^ sen ^ 

í-?á+i 


+ — 


- (cos 2w/ cos 2y + sen 2<&t sen 2y)^ 2j cos 
1 

n 

— (cos 2coí sen 2y - sen 2oí cos 2y)^T z, sen 2$, 

1 ’■&< 


m (14.11b) 


Os somatórios nas equações 14.11a e b fornecem um conjunto de critérios suficientes 
para momento vibratório zero ao longo do segundo harmônico para cada banco, similares 
aos encontrados para o motor em linha nas equações 14.7. Resolvendo os momentos vibra¬ 
tórios para cada banco em componentes longitudinais e normais ao eixo X centrai do motor 
em V, obtém-se* 


M , x ={k l -K R )™y 

K y -M^Jcosy 

A A 

M s =M St i + iWV j 


(1411c) 


A Equação 14.1 lc permite possíveis cancelamentos das componentes do momento vi¬ 
bratório para configurações em V ou opostas, mesmo quando os somatórios nas equações 
14.1 la e b não são todos zero; por exemplo, se y è 90°, então a componente y do momento 
vibratório é zero. 

Os forques de inércia dos bancos direito e esquerdo do motor em V são 

f n/2 n/2 ' 

- sen(it]/+Y)2]cosÉÍíj _ cos((üí+y)^scnój 

'l M .. 

f n/2 


T í 21 if “T m B r2 ® 2 


i=i J 

nã 


sen 2(iuf + y)^ C0S 2Ó, -cüs2(ídí +y)^ 1 scn2ó J 
í=l f=l 

f n/2 n/2 

sen 3 (cjüí + y)£ cos 3Ó, - cos 3(tur + y)^ scn 30/ 


3 r 
21 


i=i 


i =1 


(1412a) 


* O efeito do 
sobrebalanccamento 
dos moentes da 
árvore de manivelas 
nao está incluído na 
Equação 14.11c como 
mostrado. Supoe-sc que 
o virabrequim esteja 
exatamente balanceado. 
Ver Apêndice E para as 
equações completas que 
incluem os efeitos de 
sobrebalanccamento de 
manivelas. O programa 
Engine (ver Apêndice 
A) usa as equações 
do Apêndice Epara 
calcular os efeitos de 
sobrebalanccamento cm 
motores mui ti cilíndricos. 
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t /21j. =^'»sí ,2 “ 2 


sen(ci)í-Y) ^cosQ,--cos{tor-y) Y t sen<j), 
'=^ +! 


/=»,+! 

■■ 2 > 


sen2(ci>í-Y) ^cos2<^>j -cos2(cuf-y) ^sen20, 
i=^ + i i *% + 1 

t n n ' 

sen3(üü/-y) ^co&30, -co&3(tüf-y) ^sen30j 

i=%+l 41 


3 r 

2 / 




(14.12b) 


Adicione as contribuições de cada banco para o total. Para torquc de inércia zero através 
do terceiro harmônico em um motor em V é suficiente (mas não necessário) que 


n/2 

sen 0, -0 

i=\ 

n/2 

y cos0< s 0 

i = l 

n 

^ senfy = 0 
í-^+l 

^ COS(|>y = 0 

'■Já * 1 

n/2 

X SÊIt2£ fr = 0 

i =I 

n/2 

y cos20 ( - 0 

1=1 

n 

£sen2<|), =0 
i- n Á+t 

n 

X c “ 2< í'i=° 

isttZ + l 

,1/2 

y sen30 f - = 0 

i=\ 

ií/2 

y cos 30, = 0 

1=1 

/2 

n 

^ sen 30, =0 
MÁ + l 

/2 

n 

y cos30j = 0 

MÃ+l 


(14.12c) 


Note que, quando as equações 14.12a e b são somadas, combinações particulares de tj>- e 
y podem cancelar o torque de inércia mesmo quando alguns termos da Equação 14.12c são 
diferentes de zero. 

O torque de potência é 


T «21 5 F g r S( sen H“(V/ + V*)] |l + yCOs[(flí-( Ví + y k )] 


1 * 

k 


(14.13) 


em que o banco esquerdo tem um ângulo de banco y A = + y e o banco direito um ângulo de 
banco y^ = — y. 

É possível projetar um motor em Y que tenha o mesmo número de manivelas e cilindros, 
mas, por diversas razões, isso nem sempre é feito. A principal vantagem de um motor em V 
em relação a um em linha com o mesmo número de cilindros é seu tamanho mais compacto 
e maior rigidez. Ele pode ter mais ou menos metade do comprimento em comparação a um 
motor em linha (à custa de uma maior largura), contando que o virabrequim seja projetado para 
acomodar duas bielas por moente da árvore de manivelas, como mostrado na Figura 14-22. 
Cilindros em bancos opostos dividem, assim, um moente da árvore de manivelas. Um banco 
de cilindros é movimentado ao longo do eixo do virabrequim pela espessura de uma biela. O 
bloco de cilindros menor e mais largo e o virabrequim menor são muito mais rígidos tanto na 
torção como na flexão do que os para motor em linha com o mesmo número de cilindros. A Fi¬ 
gura 14-23 mostra simulações computacionais de diversas flexões e um modo de vibração tor- 
cional para um virabrequim de quatro passos. As deflexões são exageradas. A forma necessária 
contorcida do virabrequim dificulta o controle dessas deflexões pelo projeto. Se excessivas na 
magnitude, podem levar a uma falha estrutural. 
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Bi da 

1 


Bícla 

2 


Bielas 
1 2 



FIGURA 14-22 


Pino da 
manivela 


Moente da 
árvore de manivelas 


Duos bielas de conexão em um moente da árvore de manivelas em comum. 


Como exemplo, vamos agora projetar um virabrequim para um motor V-8 de quatro tem¬ 
pos. Poderíamos colocar dois motores de quatro cilindros, t() f = 0, 180, 180, 0°, juntos nesse 
virabrequim e ter as mesmas condições de balanceamento que as do motor de quatro tempos e 
quatro cilindros projetado na seção anterior (balanceado nas vibrações primárias, desbalancea- 
do nas secundárias). Entretanto, a motivação para escolher esse virabrequim para o motor de 
quatro cilindros foi a necessidade de espaçar igualmente os quatro pulsos de potência dispo¬ 
níveis durante o ciclo. A Equação 14-8b então impôs um ângulo de fase delta Àt^ de 180 u para 
aquele motor. Agora temos oito cilindros disponíveis e a Equação 14.8b define um ângulo de 
fase delta de 90° para o espaçamento do pulso de potência ótimo. Isso significa que poderíamos 
usar o virabrequim com cJj,- = 0, 90, 180, 270° projetado para o motor de dois tempos e quatro 
cilindros mostrado na Figura 14-12 e aproveitar sua melhor condição de balanceamento de 
inércia, bem como adquirir o mesmo sincronismo de ignição no motor V-8 de quatro tempos. 

O virabrequim de quatro cilindros com § t - = 0,90, 180, 270“ tem todos os fatores de inércia 
iguais a zero, exceto para os momentos primário e secundário. Aprendemos que arranjar os 
mo entes da árvore de manivelas com espelhamenlo simétrico em relação ao plano mediano 
balancearia o momento primário. Alguns pensamentos e/ou rascunhos vão revelar que não é 
possível obter essa simetria espelhada com qualquer arranjo de virabrequim com ângulo de 
fase delta de 90° e quatro movimentos. Entretanto, assim como rearranjar a ordem dos mo- 
entes da árvore de manivelas de (jq = 0, 180, 0, 180° para (jq- * 0, 180, 180, 0° teve um efeito 
nos momentos vibratórios, rearranjar a ordem do movimento desse virabrequim terá o mesmo 
efeito. Um virabrequim de <jr = 0, 90, 270, 180“ tem todos os fatores de inércia iguais a zero, 
com exceção do momento primário. O momento secundário agora sumiu. 1 * 1 Essa é uma van¬ 
tagem que vale a pena possuir. Vamos usar esse virabrequim para V-8 e lidar com o momento 
primário mais tarde. 


*À explicação para 
isso ê bem simples. A 
Equaçao 14.7b mostra que 
momentos secundários 
sao uma função do braço 
do momento do cilindro 
e de duas vezes o ângulo 
de fase. Sc você dobrar 
os valores da sequência 
original do ângulo de 
fase, 0,90, ISO, 270*c 
os modular com 360, vai 
obter 0, 180, 0, ISO*, que 
nao apresenta simetria 
espelhada. Dobrando 
a nova sequência de 
ângulo de fase 0, 90, 

270, lSty\ módulo 360, 
encontra-se 0, 180, ISO, 
0°, que corresponde à 
simetria espelhada. É essa 
simetria do ângulo de fase 
em dobro que causa o 
cancelamento do segundo 
harmônico do momento 
vibratório. 
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MODO 7 -141 HZ 


MODO 11 - 400 HZ 


MODO S - 176 HZ 


MODO 12-425 HZ 


MODO 9-258 HZ 


MODO 13 - 660 HZ 


MODO 10-363 HZ 


MODO 14-744 HZ 


FIGURA 14-23 

Modos de flexão e torção da vibração em um virabrequim de quatro moentes. 
Cortesia da Chevrolet Dtvrsfon, General Motors Cotp. 


A Figura 14-24a mostra o diagrama de fases da manivela para o banco direito de um motor 
V-8 com um virabrequim com ij) f - = 0, 90, 270, 180". A Figura 14-24b mostra o diagrama de 
fases da manivela para o segundo (esquerdo) banco, que é idêntico ao do banco direito (assim 
deve ser, já que compartilham moente da árvore de manivelas), mas é deslocado para a direita 
pelo ângulo V 2y. Note que, na Figura 14-21, os dois pistões são movimentados por bielas 
em um monte da árvore de manivelas em comum com positivo, e o pistão no banco direito 
vai alcançar o PMS antes do no banco esquerdo. Assim como mostramos, os movimentos do 
pistão do banco esquerdo se atrasam em relação aos do banco direito. Eventos com atraso 
ocorrem mais tarde, então temos de movimentar o segundo (esquerdo) banco para a direita 
pelo ângulo V no diagrama de fases da manivela. 

Gostariamos de deslocar o segundo banco de cilindros para que seus pulsos de potência 
sejam igualmente espaçadas entre os do primeiro banco. Uma breve consideração (e referên¬ 
cia à Equação 14.8b) deveria revelar que, neste exemplo, cada banco de quatro cilindros tem 
potendalmente 720/4= 180° entre pulsos de potência. Nossos moentes da árvore de manivelas 



MOTORES MULTICJLÍNDRICOS 


717 


Ciclos 



0 180 360 540 720 

Angulo dc manivela 


FIGURA 14-24 

Diagrama de fases de manivela para V-8 de quatro tempos com ângulos de fase de 
vírabrequim de 0, 90, 270, 1 8ÜP. 
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escolhidos são espaçadas com incrementos de 90“ Um ângulo V de 90° (ângulo de banco y *= 
45°) será ótimo neste caso, uma vez que os ângulos de fase e de banco serão adicionados para 
criar um espaçamento equivalente de 180°. Todo projeto de motor em V de quatro ou mais 
cilindros terá um ou mais ângulos V ótimos que fornecerão aproximadamente sincronismo de 
ignição com qualquer arranjo em particular dos ângulos de fase da manivela. 

Várias sequências de ignição são possíveis com todos esses cilindros. Motores em V são 
frequentemente arranjados para ignição dos cilindros em bancos opostos sucessivamente para 
equilibrar a demanda de fluxo do fluido no coletor de admissão. Nossos cilindros são numera¬ 
dos da frente para trás, primeiro a parte de baixo do banco direito e então a parte de baixo do 
banco esquerdo. A ordem de ignição mostrada na Figura 14-24b é 1, 5,4,3, 7,2, 6, 8 e resulta 
em ângulos do ciclo de potência i|q = 0, 90, ISO, 270,360,450, 540, 630“. Isso vai claramente 
fornecer sincronismo de ignição com um pulso de potência a cada 9Q“. 

A Figura 14-25 mostra o torque total para esse projeto de motor, que neste caso é igual ao 
torque de potência porque o torque de inércia é zero. A Tabela 14-5 e a Figura 14-26 mostram 
que a única componente inercial desbatanceada significativa neste motor é o momento primá¬ 
rio, o qual é bastante grande. Os termos do quarto harmônico têm coeficientes insignificantes 
nas séries de Fourier, e nós os cortamos da equação. Vamos abordar o balanceamento desse 
momento primário em uma seção posterior deste capítulo. 

Qualquer configuração de cilindros em V pode ter um ou mais ângulos V desejáveis que 
vão proporcionar tanto sincronismo de ignição como balanceamento de inércia aceitável. En¬ 
tretanto, motores em V de menos de doze cilindros não serão completamente balanceados 
por meio das configurações de seu virabrequim. O ângulo V desejado vai ser tipicamente 
um inteiro múltiplo (incluindo um) ou submúltiplo do ângulo de fase delta ótimo definido na 
Equação 14.8 para este motor. Para ver os resultados desta configuração de motor V-8, execute 
o programa EKGIKE (ver Apêndice A) e selecione o V8 em Examples na lista do menu. 


90°v, s cilindros 
Ciclo 4 tempos 
Diâmetro 

do cilindro " 63,5 mm 
Curso = 64,8 mm 
B/S = 0,S8 

L/R = 3,50 

m A = 7,32 kg 

íX}q - 2,03 kg 

RPM = 3400 

Ângulos de fase: 

0 90 270 180 0 90 270 ISO 

Cidos de potência; 

0 90 180 270 360 450 540 630 



FIGURA 14-25 

Torque total no motor V-0 de 90° com ângulos de fase de virabrequim de D, 90, 270, 180°. 
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TABELA 14-5 Estado d© balanceamento de força e momento de um motor 

em V de oito cilindros com virabrequím de 

0, 90, 270, 180° ez, = D, z 2 = 1, z 3 = 2, z A - 3 

Forças primárias em cada banco: 

li 

^senijj,- = 0 

n 

y 1 COSífl^- = 0 


1= 1 

í=1 

Forças secundárias cm cada banco: 

M 

^senZíJí,- = 0 
í=i 

Jí 

y cos 2^ =0 

i=l 

Momentos primários cm cada banco: 

n 

scnih 

n 

y Zj cos (h - —3 


í=l 

im 1 

Momentos secundários cm cada banco: 

n 

^Zj scti2c{>; = 0 

n 

Zj 0032$, = 0 


/=! 

Í=l 


14.8 CONFIGURAÇÕES DO MOTOR OPOSTO 

Um motor oposto é essencialmente um motor em V com ângulo V de 180°. A vantagem, 
partieulaimente com um numero pequeno de cilindros como dois ou quatro, é a condição de 
balanceamento possível relativamente boa. Um motor gêmeo* oposto de quatro tempos com 
manivela de 0, 180“ tem sincronismo de ignição e balanceamento de força primária, embora o 
momento primário e todos os harmônicos superiores de força e momento sejam diferentes de 
zero. Um motor oposto de quatro cilindros e quatro tempos (quatro planos) com uma manivela 
de quatro mo entes, 0, 180, 180, 0°, tem balanceamento de força primária, mas deve acionar 
seus cilindros aos pares, para que seu padrão de ignição seja gêmeo. Um quatro planos de qua¬ 
tro tempos com dois moentes da árvore de manivelas, 0, 180° terá sincronismo de ignição e a 
mesma condição de balanceamento do quatro em Unha com uma manivela de 0,180,180,0 U . O 
programa Engine (ver Apêndice A) calculará os parâmetros para configurações do tipo oposto, 
assim como para as dos tipos V e em linha. 

90 a V, 8 cilindros 
Ciclo de 4 lempos 
Diâmeiro 

do cilindro " &3 P 5mm 

Curso = 64,8 mm 

B/S = ü f 98 

UR = 3,50 

- 7,32 kg 
/% - 2,03 kg 

RPM = 3400 

Ângulos do fase: 

0 90270 180 0 90 270180 

Ciclos de potência; 

0 90180 270 360 450 540 630 



FIGURA 14-26 

Momento primário besbalanceado no motor V-8 de 90° com virabrequím de O, 90, 270,180°, 


* Como nas motocicletas 
da BMW séries R. 
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* Para um motor em linha, 
m — n. 


** Este é chamado 
balanceador de Lanchester 
graças a seu inventor 
inglês, que o desenvolveu 
antes da Primeira Guerra 
Mundial (c. 1913). Ainda 
continua sendo usado em 
vários tipos de máquinas, 
como também em 
motores, para cancelar as 
forças de inércia. 


14.9 BALANCEANDO MOTORES MULTICILÍNDRICOS 

Com um numero (m) suficiente de cilindros, propriamente arranjados em bancos de pi cilin¬ 
dros em um motor multibanco, * um motor pode ser inerentemente balanceado. Em um motor de 
dois tempos, com seus moentes da árvore de manivelas arranjados para sincronismo de ignição, 
todos os harmônicos da força vibratória serão balanceados, exceto aqueles cujo número harmônico 
seja múltiplo de n. Em um motor de quatro tempos com seu moente da árvore de manivelas arranja¬ 
do para sincronismo de ignição, todos os harmônicos da força vibratória serão balanceados, exceto 
aqueles cujo número harmônico seja um múltiplo de nI2. As componentes do momento vibrató¬ 
rio primário serão balanceadas se o virabrequim tbr simetricamente espelhado em relação ao plano 
transversal central. Uma configuração de motor de quatro tempos em linha então requer ao menos 
seis cilindros para ser inerentemente balanceado através do segundo harmônico. Temos visto que 
um quatro em linha com um virabrequim de 0, 180, 180, 0 o tem momentos e forças secundárias 
diferentes de zero assim como Iorque de inércia diferente de zero. O seis em linha com mani vela 
simetricamente espelhada de ^ = 0, 240, 120, 120, 240, 0 o terá momentos e forças vibratórias 
zero através do segundo harmônico, embora o terceiro harmônico do torque de inércia continue 
presente. Para ver os resultados da configuração desse motor de seis cilindros em linha, execute o 
programa Engine (ver Apêndice A) e selecione o seis em linha em Exampíes no menu cascata. 

Um V-12 É então o menor tipo de motor em V com um estado inerente mais próximo do 
perfeito balanceamento, por ter duas fileiras de seis eixos em linha em um único virabrequim. Vi¬ 
mos que os motores em V apresentam características de balanceamento dos bancos em linha dos 
quais eles são feitos. As equações 14.10 e 14.11 não introduziram novos critérios para balancea¬ 
mento no motor em V em relação àqueles já definidos nas equações 14.3 e 14.5 para balancea¬ 
mento da força vibratória e do momento no motor em linha. Abra o arquivo BMWV 12.ENG no 
programa Engine para ver os resultados para um motor V-12.0 motor V-8 comum com ângulos 
de fase do virabrequim de § . - 0, 90,270,180° tem um momento primário desbalanceado, assim 
como o quatro em linha do qual ele é feito. Este é um exemplo no programa Engine. 

TORQUES DE INÉRCIA D ESB AL AN CEADOS Podem ser suavizados com um volante de 
inércia, como mostrado na Seção 13.8 para um motor monocilíndrico. Note que mesmo um mo¬ 
tor com torque inercial zero pode precisar de um volante de inércia para amenizar suas variações 
no torque de potência. A função do torque total deveria ser utilizada para determinar as variações 
de eneigia a serem absorvidas por um volante de inércia, pois contém torque de potência e tor¬ 
que de inércia (se houver). O método da Seção 11.11 também se aplica para cálculo do tamanho 
necessário do volante de inércia em um motor, com base em sua variação na função do torque 
total. O programa Engine vai computar as áreas sob os pulsos do torque total necessárias para o 
cálculo. Ver seções referidas para o melhor procedimento de projeto do volante de inércia. 

Forças e momentos vibratórios desbalanceados Podem ser cancelados com a 
adição de um ou mais eixos de balanceamento rotativos dentro do motor. Cancelar as compo¬ 
nentes primárias requer dois eixos de balanceamento totacionando com a velocidade da ma¬ 
nivela, um deles podendo ser o próprio virabrequim. Cancelar as componentes secundárias 
usualmente requer ao menos dois eixos de balanceamento rotacionando com velocidade duas 
vezes maior que a da manivela, engrenados ou movidos por corrente pelo virabrequim. A Figura 
14-27a mostra um par de eixos de contmrrotação que é equipado com moente de massa arran¬ 
jado a 180 u fora da íàse.** Como mostrado, as torças centrífugas desbalanceadas das massas 
igualmente desbalanceadas serão somadas para fornecer uma componente de força vibratória 
na direção vertical com o dobro de força desbalanceada de cada massa, enquanto suas compo¬ 
nentes horizontais serão exatamente canceladas. Pares de contrarrotação excêntricos podem 
ser arranjados para fornecer força variando harmonicamente em qualquer plano. A frequência 
harmônica será determinada pela velocidade rotacional dos eixos. 
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Se distribuirmos dois pares excêntricos, com um par deslocado do outro a certa distância ao 
longo do eixo, e também rotaeioná-lo de 180° em volta do eixo em relação ao primeiro, como 
mostrado na Figura 14-27b, teremos um conjugado de harmônicos variantes em um plano. Ha¬ 
verá cancelamento de forças em uma direção e somatório em uma direção ortogonal. 

Assim, para cancelar o momento vibratório em qualquer plano, podemos organizar um par 
de eixos, cada um contendo duas massas excêntricas deslocadas ao longo dos eixos, defasados de 
1 S0°, e engrená-los juntos para rotacionar em direções opostas a qualquer múltiplo de velocidade do 
virabrequim. Da mesma forma, para cancelar a força vibratória, só é necessário fornecer suficiente 
massa desbalanceada adicional em um dos pares de massa excêntricos para gerar uma força vibra¬ 
tória oposta àquela do motor, acima e abaixo da necessária para gerar as foiças do conjugado. 

Em um motor em linha, as forças e os momentos desbalanceados são todos confinados 
ao plano único dos cilindros, assim como são inteiramente resultantes das massas recíprocas 
que supomos concentradas no pino do pistão. (Estamos supondo que todas as excentricidades 
da manivela estão exatamente balanceadas em rotação para cancelar os efeitos da massa no 
pino da manivela.) Em um motor em V, contudo, as forças e os momentos vibratórios têm 
componentes x e y t como mostrado nas equações 14.10 e 14.11 e na Figura 14-21. Os efeitos 
vibratórios de cada pistão do banco estão agindo dentro do plano dos cilindros do banco, e o 
ângulo de banco y é usado para resolvê-los em componentes x cy. 


2 F y 



Massas excêntricas em contrarrotação podem balancear forças e momentos. 
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V-GÊMEO O balanceamento da força primária é possível em um V-gêmeo de quatro 
tempos de qualquer ângulo V se dois pinos de manivela forem usados. Se i|q = 0, o ângulo de 
fase do segundo pino tj> 2 ^eve seri 2 l 


02 = lS0°“2v 

Para sincronismo de ignição, a relação deve ser 


(14.14a) 


= 360° — v 04.14b) 

em que v é o ângulo V como definido na Figura 14-21. O único valor de v que satisfaz ambos 
os critérios é 180“ (cilindros opostos). Todos os outros ângulos V-gêmeos podem ter sincronis¬ 
mo de ignição ou balanceamento primário, mas não os dois.* 

A Figura 14-28 mostra a força vibratória bidimensional presente em um motor em V 90° 
com dois cilindros, de pino de manivela único, que satisfaz a Equação 14.14a com 0 1 = <J» 2 = 
fundindo seus “dois pinos de manivela" em um para esse ângulo V. A força de inércia de cada 
pistão é confinada ao plano recíproco (banco) do pistão, mas o ângulo V entre os bancos de ci¬ 
lindro cria o padrão mostrado quando as componentes primárias e secundárias de cada força no 
pistão são adicionadas vetorialmente. A força vibratória do V-gêmeo 90° com pino de manivela 
único tem uma componente primária em rotação de magnitude constante que pode ser cance¬ 
lada com contrapesos sobrebalanceados no virabrequim. Contudo, seu segundo harmônico é 
planar (no plano YZ). Para cancelá-lo, é necessário um par de eixos de balanceamento com o 
dobro da velocidade, como mostrado na Figura 14-27a. 

V-8 O motor V-S de 90° com um virabrequim de 0, 90, 270, 180“ que tem apenas um 
momento primário desbalanceado apresenta um caso especial. O ângulo de 90° entre os bancos 
resulta em componentes horizontal e vertical iguais do momento vibratório primário, o que o 
reduz a um conjugado de magnitude constante rotacionando em relação ao eixo da manivela 
com velocidade de virabrequim na mesma direção da manivela mostrada na Figura 14-29. Com 
este motor V-8, o momento primário pode ser balanceado pela mera adição de dois contrapesos 
excêntricos de tamanho ideal e orientação oposta em relação ao virabrequim sozinho. Não inde- 


* V-gêmeos para 
motocicletas têm sido 
fabricados cm uma 
variedade de ângulos V: 
45°, 48°, 50°, 52°, 6Q\ 
75®, 80° 90°, 180* e 
outros possíveis. Todos 
têm força secundária 
dcsbalanceada, e a maioria 
tem força primária 
dcsbalanceada. Alguns 
foram adequados com 
eixos de balanceamento 
para reduzir a vibração. À 
maioria também é de não 
sincronismo de ignição, 
o que lhes dá um som de 
exaustão característico. 
AHarley-Davídson 
com pino de manivela 
único, 45* V-gcmco é 
um exemplo do som que 
tem sido descrito como 
“poiato-potato". 


@G D V. 2 cilindros 
Ciclo de A tempos 
Diâmetro do 
cilindro = 81,3 mm 

Curso = 79,0 mm 
8/S * 1,03 

UR r 3,50 

m A - 7,32 kg 

niQ - 2,03 kg 

RPM = 3400 

Ângulos de fase: 

0 0 

Ciclos de potência; 
0 450 



FIGURA 14-28 

Força vibratória em um motor V-gêmeo 90° (olhando do extremidade para o eixo do 
virabrequim). 
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pendente, o balanceamento do segundo eixo é necessário no motor V-8 de 90° com esse virabre- 
quim. Os contrapesos defasados de 180° são tipicamente posicionados perto das extremidades 
do virabrequim para obter o maior braço de momento possível e, assim, reduzir o seu tamanho. 

V-6 De três tempos, duas bielas por ciclo, virabrequim de 0, 240, 120° tem momentos 
primários e secundários desbalanceados, assim como o em linha de três cilindros do qual eles 
são feitos. Este V-6 precisa de um ângulo V de 120° para balanceamento inerente. Para reduzir 
a largura do motor, os V-6 são, na maioria das vezes, feitos com ângulo V de 60 a , que lhes dá 
sincronismo de ignição com seis tempos de manivela 0, 240, 120, 60, 300, I80 ü . Esse motor 
tem momentos primários e secundários desbalanceados, cada um sendo um vetor rotativo de 
magnitude constante, como os do V-8 - mostrado na Figura 14-29. O componente primário 
pode ser completamente balanceado com a adição de contrapesos ao virabrequim, como feito 
no V-8 90°. Alguns V-6 usam ângulos V de 90° para permitir a montagem na mesma linha de 
produção do V-8 90°, mas V-6 90° de três tempos funcionarão grosseiramente devido ao não 
sincronismo de ignição, a menos que o virabrequim seja reprojetado para movimentar (ou des¬ 
locar) as duas bielas em 30 B em cada pino. Isso resulta em um virabrequim com quatro mancais 
principais e seis cursos a 0,240, 120,30,270, 150° que fornece sincronismo de ignição, mas não 
possui momentos vibratórios primários e secundários constantes. Alguns fabricantes 11 também 
adicionam um eixo de balanceamento único no vale dos V-6, movido por engrenagens com a 
mesma velocidade do virabrequim para cancelar a componente Y, e contrapesos na manivela 
para cancelar a componente X do momento vibratório primário não circular. 

O cálculo de magnitude e localização das massas de balanceamento excêntricas necessárias 
para cancelar qualquer força ou momento vibratório é um simples exercício de balanceamento 
estático (de forças) e balanceamento dinâmico em dois planos (de momentos), como discuti¬ 
do nas seções 12.1 e 12.2. As forças e os momentos desbalanceados para configurações particu¬ 
lares de motor são calculadas de equações apropriadas neste capítulo. Dois planos de correção 
devem ser selecionados ao longo do comprimento dos eixos/virabrequim de balanceamento que 
estão sendo projetados. A magnitude e as localizações angulares das massas de balanceamento 
podem, então, ser calculadas pelos métodos descritos nas seções já descritas do Capítulo 12. 


90° V. 8 cilindros 
Ciclo de A tempos 
Diâmetro 

do cilindro = 53,5 mm 
Curso = 54,8 mm 
8/5 - 0,98 

L/R = 3,50 

m A = 7,32 kg 

m B = 2,03 kg 

RPM * 3400 

Ângulos de fase: 

0 90 270 130 0 90 270180 

Ciclos de potência: 

0 90 100 270 360 450 540 630 


FIGURA 14-29 

Momento primário no motor V-8 de 90° (olhando da extremidade para o eixo do virabrequim). 



* General Motors, no seu 
Buick V-6 e linhas V-6. 
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* Também usado uma vez 
pela Chrysler e Porsche 
sob licença da Mitsubishi, 


** q ajoujo mostrado na 
Figura 14-3 la é apenas 
um esquema do projeto 
original de Lanchester, 
no qual o virabrequim 
guiava os eixos de 
balanceamento através de 
engrenagens helicoidais 
de ângulo direito com o 
eixo dc balanceamento 
de eixos paralelo ao eixo 
y da Figura 14-31, por 
exemplo, transversal, 
em vez de paralelo, o 
eixo do virabrequim 
como mostrado aqui. Ver 
referência [4] para os 
desenhos dc seu projeto 
original. 


Balanceamento secundário em um motor de quatro cilindros em linha 


O motor de quatro cilindros em linha com um virabrequim de 0, 180, 180, 0 o é um dos 
motores mais utilizados na indústria automobilística. Como descrito em uma seção anterior, 
esse motor sofre de força, momento e torque secundários desbalaneeados. Se o deslocamento 
do motor for abaixo de 2,0 litros, então as magnitudes das forças secundárias podem ser tão 
pequenas que podem ser ignoradas, espeeíalmente se o motor montado oferecer bom isola¬ 
mento de vibração do motor para o compartimento do passageiro. Acima desse deslocamento 
barulho, vibração e aspereza (BVA) podem ser ouvidos e sentidos pelo passageiro em certas 
velocidades do motor nas quais a frequência do segundo harmônico do motor coincida com 
uma das frequências naturais da estrutura do corpo. Então, é necessário que se faça um balan¬ 
ceamento no motor para evitar insatisfação dos clientes. 

A Equação 14.2d define a força vibratória do motor em linha. Aplicando os fatores rele¬ 
vantes da Tabela 14-4 pam esse motor ao segundo termo harmônico, obtém-se 


_ - 2 4 r . * 

F s ^ = m %txü -y- cos2 íüí i 


(14.15) 


O torque vibratório para o motor em linha é dado pela Equação 14.4c combinada com a 
Equação 13.15f. Selecionando apenas o segundo teimo harmônico e aplicando os fatores rele¬ 
vantes da Tabela 14-4 para esse motor, obtém-se 

T Sl = 2m i jr 2 (ü 3 sen2toí k (14.16) 

O princípio do balanceadur de Lanchester, mostrado na Figura 14-27a, pode ser usado 
para neutralizar as forças secundárias movimentando no sentido contrário seus dois eixos ba¬ 
lanceados com o dobro da velocidade do virabrequim com correias e/ou engrenagens. A Figura 
14-30 mostra como este arranjo é aplicado em um motor Mitsubishi quatro cilindros de 2,6 
litros.* 

H. Nakamura^ melhorou o projeto de 1913 de Lanchester ao arranjar os eixos de ba¬ 
lanceamento dentro do motor de modo a cancelar o segundo harmônico do torque de inércia, 
assim como a força de inércia secundária. Contudo, seu arranjo não altera o desbalanceamen- 
to do momento vibratório secundário. Na verdade, ele é projetado para fornecer momento 
líquido zero em relação ao eixo transversal com a intenção de minimizar os momentos de 
flexão no eixo, e então evitar carga sobre os rolamentos e perdas por atrito. Essa característica 
a principal reinvidicação e tema da patente de Nakamura no seu projeto.IW 

A Figura 14-3la mostra um esquema de um balanceador de Lanchester convencionai 
organizado com dois eixos balanceados em sentido contrário com seus centros em um plano 
único horizontal, transversal ao plano vertical de movimento do pistão. ** 

A força de balanceamento dos dois eixos de balanceamento combinados é 

Pbal - COS2WÍ í (14.17) 

em que e r t}ã{ são a massa e o raio, respectívamente, de um peso de balanceamento. 

A Figura 14-3 lb mostra o arranjo de Nakamura dos eixos de balanceamento com um 
situado sobre o outro em planos horizontais separados. O deslocamento vertical x t — x 2 entre 
eixos, combinado com as componentes horizontais de igual magnitude, mas de direções opos¬ 
tas das forças centrífugas de contrapesos, cria algumas variações no tempo em relação ao eixo 
do virabrequim definido como 

T ba{ = -4m /f£7/ r^(0 2 (x| - jc 2 )sen2ü>í +^ 2 ) cos2 ^ £ (14.18) 
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INFERIOR 


FIGURA 14-30 

Eixos d© balanceamento usados para eliminar o desbalanceamento secundário no motor de 
quatro cilindros em linha. Cortesia da Chrysler Corporation. 


em que x e y referem-se às coordenadas dos centros do eixo referenciado ao centro do virabre- 
quim, e os subscritos 1 e 2 referem-se, respectivamente, ao eixo de balanceamento girando na 
mesma direção àquelas do virabrequim. 

As componentes verticais das forças centrifugas dos pesos de balanceamento continuam a se 
somar para fornecer balanceamento de força, assim como na Equação 14.17. O torque na Equa¬ 
ção 14.18 vai ter sentido oposto ao torque vibratório se o eixo superior girar na mesma direção 
dele e o eixo inferior girar na direção contrária à do virabrequim. 



Dois tipos de mecanismo balanceador secundário para motor de quatro cilindros em linha, 
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Para balanceamento de torça, as equações 14.15 e 14.17 devem somar zero 

1 4 T ■? 

m B r(ú — cosSíOí-Sm^r^ti) cos2o>f-0 


ou 


m hal r hai = — m B r 


(14.19) 


que define o produto do raio de massa necessário para o mecanismo de balanceamento. 

Para torque de balanceamento, as equações 14.16 e 14.18 devem somar zero 

2tfífli* 3 íi) i sen2(i}í -jr 2 )sen2io/ +j^2)cos2(uí = 0 (14.20a) 

Substitua a Equação 14.19 na 14.20a. 


2m B r%c.n2tí}f-4^m B r[xi -x^j sen 2oif-(jj + y 3 )cos2caf = 0 


(14.20b) 


Para que essa equação seja zero para todos os cof. 


>2 - -yi 
*] -x 2 °l 


(14.20c) 


Então, se os eixos de balanceamento forem arranjados simetricamente em relação ao pla¬ 
no do pistão em quaisquer localizações convenientes j 1 e -y^ e a distância — jcj f° r igual ao 
comprimento da biela i, o segundo harmônico do torque de inércia será completamente can¬ 
celado. Uma vez que o segundo harmônico é a única componente diferente de zero do torque 
de inércia nesse motor, como pode ser visto na Figura 14-20b, agora vai estar completamente 
balanceado para força vibratória e torque vibratório (mas não para momento vibratório). 

Existe também uma oscilação significativa do torque de potência no motor de quatro ci¬ 
lindros, como mostrado na Figura 14-20a. O torque de potência está defasado 180° em relação 
ao torque de inércia, como pode ser visto na Figura 14-2Qb e então propicia um cancelamento 
natural, como mostrado na curva de torque total da Figura 14.20c. A magnitude do torque de 
potência varia com a carga do motor e, então, ela mesma não pode ser cancelada por qualquer 
geometria particular do eixo de balanceamento para todas as condições. Contudo, uma veloci¬ 
dade do motor e condição de carga podem ser selecionadas como representação da maioria das 
condições típicas de movimento, e a geometria do sistema de balanceamento alterado para for¬ 
necer uma melhor redução do torque total do motor sob tais condições. Nakamura estima que 
a magnitude do torque de potência é aproximadamente 30% do torque de inércia sob condições 
típicas de movimento e a oscilação então sugere o valor de jc t -x 2 = 0,7/ para a melhor redução 
global do torque total nesse motor. Note que a média dos valores do torque de movimento não 
è afetada pelo balanceamento, pois a média do torque de qualquer sistema de balanceamento 
em rotação é sempre zero. 


Um motor de dois cilindros perfeitamente balanceado 

Frederiek Lanchester, em 1897, desenvolveu um arranjo extremamente inteligente de mo¬ 
tor horizontalmente oposto^ da Figura 14-32 que, com apenas dois cilindros, cancelava com¬ 
pletamente todos os harmônicos das forças e dos momentos de inércia. Ele reconheceu que o 
movimento lateral da biela contribuía para isso e, assim, providenciou dois virabrequins em 
rotação oposta movidos por um total de seis bielas, três por pino de manivela, com duas hastes 
superiores montadas em uma haste inferior para simetria no eixo Z. Os contrapesos da manive- 
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Motor horizontal mente oposto de dois cilindros de Lanchester perfeitamente balanceado (1897). 


k balanceiam exatamente as manivelas. Os pistões opostos coüneares balanceiam com exatidão 
acelerações lineares uns aos outros e ação de tesoura das múltiplas bielas cancelas com exatidão 
todos os superiores harmônicos do movimento. Claramente um trabalho de gênio. A origem de 
seu balanceador harmônico mais recente da Figura 14-3la também pode ser vista aqui. 
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TABELA P14-0 
Matriz de tópicos/ 
problemas 

14.5 Momento vibratório 
em motores em linha 

14-8, 14-9 

14.5 Sincronismo de 
Ignição 

14-1,14-2, 14-3, 

14-4, 14-5,14-6, 

14-7, 14-19, 14-20 

14.7 Configurações 
do motor em V 

14-10, 14-11,14-12, 
14-20, 14-21 

14.8 Configurações 
do motor oposto 

14-13, 14-14 

14.9 Balanceando 
motores multiciíín- 
d ricos 

14-15, 14-16,14-17, 
14-18, 14-23,14-24 


Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução dc equações 
como Mathcad, Mailãh ou 
TKSotven 


* Mais informações 
podem ser obtidas no 
programa Engine (ver 
Apêndice A). 


14.12 PROBLEMAS 


14“ 1 


14-2 

14-3 

14-4 

14-5 

14-6 

14-7 

* 14-8 

* 14-9 
14-10 

r 14-11 
r 14-12 
14-13 
1 14-14 
14-15 


14-16 
14-17 
r 14-18 

14-19 


Desenhe o diagrama dc fases dc manivela para um motor cm linha dc três cilindros com 
virabrequím dc 0, 120,240* c determine todas as possíveis sequências dc ignição para: 
a. Ciclo de quatro tempos b. Ciclo de dois tempos 

Selecione o melhor arranjo que Forneça sincronismo de ignição para cada cilindrada. 

Repita o Problema 14-1 para um motor cm linha dc quatro cilindros com manivela dc 0, 90, 
270, 180*. 

Repita o Problema 14-1 para um motor em V dc 45* dc quatro cilindros com manivela dc 0, 
90,270,180°. 

Repita o Problema 14-1 para um motor em V de 45* de dois cilindros com manivela de 0, 
90*. 

Repita o Problema 14-1 para um motor cm V de 90* dc quatro cilindros com manivela de 0, 
180*. 

Repita o Problema 14-1 para um motor oposto dc 180* dc dois cilindros com manivela dc 0, 
180 *. 

Repita o Problema 14-1 para um motor oposto de 180* de quatro cilindros com manivela de 
0,180,180, 0*. 

Calcule as condições de balanceamento da força, torque e momento vibratório através do 
segundo harmónico para o motor projetado no Problema 14-1. 

Calcule as condições dc balanceamento da força, torque c momento vibratório através do 
segundo harmônico para o motor projetado no Problema 14-2. 

Calcule as condições dc balanceamento da força, torque e momento vibratório através do 
segundo harmônico para o motor projetado no Problema 14-3. 

Calcule as condições de balanceamento da força, torque e momento vibratório através do 
segundo harmônico para o motor projetado no Problema 14-4. 

Calcule as condições dc balanceamento da força, torque e momento vibratório através do 
segundo harmónico para o motor projetado no Problema 14-5. 

Calcule as condições dc balanceamento da força, torque c momento vibratório através do 
segundo harmônico para o motor projetado no Problema 14-6. 

Calcule as condições de balanceamento da força, torque e momento vibratório através do 
segundo harmônico para o motor projetado no Problema 14-7. 

Derive as expressões, em termos gerais, para a magnitude e ângulo com respeito ao primeiro 
moente da árvore de manivelas do produto do raio pela massa necessário no virabrequím 
para balancear o momento vibratório cm um motor V-8 de 90° com virabrequím dc 0, 90, 
270, 180*. 

Repita o Problema 14-15 para V-ó de 90° com virabrequím de 0,240, 120*. 

Repita o Problema 14-15 para V-4 dc 90° com virabrequím dc 0,180°. 

Projete um par de eixos de balanceamento de Nakamura para cancelar a força vibratória e 
reduzir as oscilações do torque no motor mostrado na Figura 14-19.* 

Usando o programa Engine (ver Apêndice A), dados na Tabela PI4-1 c o diagrama dc fases 
dc manivela do Problema 14-1, determine as magnitudes da força máxima no pino principal, 
pino da manivela, pino do pistão e no pistão para um motor de dois tempos com sincronismo 
dc ignição. Sobrebalanceic a manivela, se necessário, para reduzir as forças vibratórias à, no 
mini mo, metade do valor dcsbalanccado. 
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* Um motor \V tem 
três bancos de cilindro 
montados cm um 
virabreqtiim em comum. 


PI4“ 11 Cinco cilindros cm linha com ciclo dc dois tempos c deslocamento de 2,5 litros. 

PI4“ 12 Cinco cilindros em linha com ciclo de dois tempos c deslocamento de 2,5 litros. 

PI4“ 13 V-6 com ciclo de dois tempos e deslocamento de 3 litros. 

PI4“ 14 V-ó com ciclo de quatro tempos e deslocamento de 3 litros. 

PI4“ 15 Oposto seis com ciclo dc dois tempos c deslocamento dc 3 litros, 

PI4-16 Oposto seis com ciclo dc quatro tempos c deslocamento dc 3 litros. 

PI4“ 17 Sctc cilindros cm linha com ciclo dc dois tempos c deslocamento dc 3,5 litros. 

P14“ 1S Sele cilindros em linha com ciclo de quatro tempos e deslocamento de 3,5 litros. 

PI4“ 19 Oito cilindros em linha com ciclo de dois tempos e deslocamento de 4 litros. 

P14-2G Oito cilindros cm linha com ciclo dc quatro tempos c deslocamento dc 4 litros. 

PI4-21 Dez cilindros cm V com ciclo dc dois tempos c deslocamento dc 5 litros. 

PI 4-2 2 Dez cilindros cm V com ciclo dc quatro tempos c deslocamento dc 5 litros. 

PI 4-2 3 W-6 com ciclo dc quatro tempos e deslocamento de 5 litros.* 

PI4-24 W-9 com ciclo de quatro tempos e deslocamento de 5 litros.* 

P14-25 W42 com ciclo de quatro tempos e deslocamento dc 5 litros.* 

PI4-26 Projete uma família dc motores cm V a ser construído cm uma mesma linha dc produção. 
Todos devem ter o mesmo ângulo V c usar os mesmos pistões, bielas c cursos. Seus 
virabrequins podem ser diferentes uns dos outros. Quatro configurações são necessárias: V-4, 
V-6, Y-8 e V-10. Todos vão ter o mesmo deslocamento monocilíndrico de 0,5 litro. Otimize a 
configuração monocilíndrica do qual os motores multicilmdricos serão construídos para razão 
diâmetro-curso c razão biela-manivela. Então acople o projeto desses cilindros conforme as 
configurações acima. Encontre o melhor ajuste do ângulo V para fornecer uma boa mistura 
dc balanceamento c sincronismo dc ignição cm todos os motores. 

PI4-27 Repita o Projeto PI4-26 para uma família de motores W: W-3, W-ó, W-9 e W-12. Os ângulos 
entre os bancos devem ser os mesmos para lodos os modelos. Veja o exemplo de motor 
W42 no programa Engine (ver Apêndice À) para mais informações desta configuração W 
incomum. 

P14-2S Em anos recentes alguns fabricantes automotivos têm construído configurações cm V não 
usuais como o VW-Àudi VR15, o qual è V-ó de 15°. Obtenha informações detalhadas sobre 
o projeto desse motor e depois o analise com o programa Engine. Escreva um relatório 
que explique por que os fabricantes escolheram esse arranjo incomum e justifique suas 
conclusões com reais análises dc engenharia, 

PI4-29 Projete um motor dc seis cilindros cm linha c um dc cinco cilindros cm linha com mesmo 
deslocamento, digamos, 2,5 litros, Analise sua dinâmica com o programa Engine. Escreva 
um relatório de engenharia para explicar por que fabricantes como Audi, Volvo e Acura têm 
escolhido o de cinco cilindros no lugar do de seis cilindros de comparável resultado dc torque 
e potência. 

PI4-30 A Ferrari tem produzido motores V-12 com ambos os ângulos V dc 60* e 65°, c com 

configuração horizomalmcntc oposta. Projete uma versão de 3 litros de cada c compare suas 
dinâmicas. Escreva um relatório que explique por que as fabricantes escolheram este arranjo 
e justifique suas conclusões com reais análises de engenharia. 

PI4-31 Projete e compare um motor dc 3 litros V-6 de 90°, V-ó dc 60°, seis em linha c seis opostos 
dc 180°, exemplos dos quais estão em produções volumosas. Explique suas vantagens c 
desvantagens e justiüque suas conclusões com uma análise de engenharia. 




Capítulo 


DINÂMICAS DE CAME 

O universo é cheio de coisas mágicas esperando pacientemente que nosso 
conhecimento se aprimore. 

Eden Phillpots 

15.0 INTRODUÇÃO 

O Capítulo 8 apresentou a cinemática dos carnes e seguidores, bem como métodos para 
seu projeto. Vamos agora estender o estudo dos sistemas came seguidor para incluir conside¬ 
rações das forças e torques dinâmicos desenvolvidas. Embora a discussão neste capítulo seja 
limitada a exemplos de cames e seguidores, os princípios e as abordagens apresentados são 
aplicáveis à maioria dos sistemas dinâmicos. O sistema came seguidor pode ser considerado 
um exemplo útil e conveniente para a apresentação de tópicos como a criação de modelos 
dinâmicos de massa concentrada e definição de sistemas equivalentes como descritos no Ca¬ 
pítulo 10. Essas técnicas, assim como a discussão das frequências naturais, eleitos de amor¬ 
tecimento e analogias entre os sistemas físicos, serão úteis na análise de todos os sistemas 
dinâmicos, independentemente do tipo. 

No Capítulo 10 discutimos essas duas abordagens de análises dinâmicas, eomumente cha¬ 
madas de problemas dinâmicos diretos e inversos. O problema direto supõe que todas as forças 
atuantes no sistema são conhecidas e procura resolver os deslocamentos, velocidades e acelera¬ 
ções resultantes. O problema inverso é, como o nome diz, o inverso do outro. Os deslocamen¬ 
tos, velocidades e acelerações são conhecidos, e resolvemos as forças dinâmicas resultantes. 
Neste capítulo exploraremos a aplicação de ambos os métodos de dinâmica de came seguidor. 
A Seção 15.1 explora a solução direta, A Seção 15.3 apresentará a solução inversa. Ambas são 
instrutivas nessa aplicação de um sistema came seguidor unido por força (carregado por mola) 
e serão discutidas neste capítulo. 


72 


732 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 15 


TABELA 15-1 Notação utilizada neste capítulo 

c = coeficiente de amortecimento 
c t = coeficiente de amortecimento crítico 
k = constante de mola 
F c m força do came no seguidor 
- força da mola no seguidor 
F d = força do amortecedor no seguidor 
m = massa dos elementos em movimento 
í = tempo, em segundos 
T c = torque no eixo de came 
0 - ângulo do eixo de came, graus ou rad 
í ü = velocidade angular do eixo de came, rad/s 
í ü d = frequência natural circular amortecida, rad/s 
Oj- = frequência de excitação, rad/s 
cú fí = frequência natural circular não amortecida, rad/s 
x = deslocamento do seguidor, unidades de comprimento 
x - v = velocidade do seguidor, comprimento/s 
x = a - aceleração do seguidor, comprlmento/s 2 
Ç = razão de amortecimento 


15.1 ANÁLISE DA FORÇA DINÂMICA DE UM CAME SEGUIDOR UNIDO 
POR FORÇA 

A Figura 15-1 a mostra um prato simples e came de disco acionando um seguidor de rolete 
carregado por mola. Este é um sistema unido por força que depende da força da mola para 
manter o came e o seguidor em contato sempre. A Figura 15-lb mostra um modelo dinâmico 
de massa concentrada desse sistema em que toda a massa que se move com o trem seguidor 
è concentrada como m , toda a elasticidade do sistema é concentrada pela constante dc mola 
k , e todo o amortecimento ou resistência ao movimento é concentrada pelo amortecedor de 
coeficiente c. As fontes de massa que contribuem para m são daramente óbvias. As massas da 
haste do seguidor, o rolete, seu pino de pivô e qualquer outro componente preso ao sistema em 
movimento, todos juntos, se somam para criar a massa m. À Figura 15-1 c mostra um diagrama 
de corpo livre do sistema onde agem as forças do came F e , da mola F s e força de amortecimen¬ 
to F d . Haverá também, é claro, efeitos da massa vezes a aceleração no sistema. 


Resposta não amortecida 

A Figura 15-2 mostra um modelo dinâmico de massa concentrada ainda mais simples do 
mesmo sistema da Figura 15-1, porém omitindo totalmente o amortecimento. Isso é referido 
como um modelo conservativo , visto que conserva energia sem perdas. Esta não é uma supo¬ 
sição realista ou segura neste caso, porém servirá ao seu propósito no desenvolvimento de um 
modelo melhor que incluirá o amortecimento. O diagrama de corpo livre para esse modelo 
massa-mola é mostrado na Figura I5-2e. Podemos escrever a equação de Newton para esse 
sistema com um GDL : 
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(a) Síslema física (b) Modelo concentrado (c) Diagrama de corpo livre 

FIGURA 15-1 

Modelo dinâmico de massa concentrada com um GDL de um sistema carne seguidor que inclui amortecimento. 


Da Equação 10.16: 


^ F ■ ma - mx 
F c ( 0” F s mnã 


F s ~kx 


então: 


mx+ kx - 


(15.1a) 



(a) Sistema físico 

FIGURA 15-2 


(b) Modelo concentrado (c) Diagrama de corpo livre 


Modelo dinâmico de massa concentrada com um GDL de um sistema carne seguidor sem amortecimento. 
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Essa é uma equação diferencial ordinária (EDO) de segunda ordem com coeficientes 
constantes. A solução completa consistirá na soma de duas partes, o transiente (homogêneo) e 
o regime permanente (particular). AEDO homogênea é 

m + kx - 0 

(15.1b) 

k 

x -- x 

m 

que possui uma solução bem conhecida. 

x - Acosto/+ Bscntúf (15 Jc) 


em que Â e B são constantes de integração a serem determinadas pelas condições iniciais. Para 
conferir a solução, derive duas vezes, supondo <ú constante, e substitua na EDO homogênea. 


-ocus wt +- B sen (u/)= -—{A COSCOÍ + B sen to/) 


Essa é uma solução, contanto que 

2 k ' k . _ _ . j. 

oa «— (ü n - — (15.ld) 

m \ m 

A quantidade tü n (rad/s) é chamada de frequência natural circular do sistema e é a frequên¬ 
cia em que o sistema deseja vibrar se for deixada por conta própria. Ela representa & frequên¬ 
cia natural não amortecida , uma vez que ignoramos o amortecimento. A frequência natural 
amortecida será ligeiramente menor que este valor. Note que u> fl é função apenas dos parâme¬ 
tros físicos do sistema m e k; portanto, é completamente determinado e imutável no tempo uma 
vez que o sistema é criado. Ao criar um modelo de um GDL do sistema, nós nos limitamos 
a uma frequência natural que é a frequência natural média geralmente próxima à frequência 
mínima ou fundamental. 

Qualquer sistema físico real também possuirá frequências naturais mais elevadas que, 
em geral, não serão múltiplos inteiros da fundamental. Para encontrá-las, precisamos criar 
um modelo de vários graus de liberdade do sistema. O som fundamental que um sino produz 
quando badalado é a frequência natural definida por essa expressão. G sino também possui 
sons harmónicos, que são suas outras frequências naturais. A frequência fundamental tende a 
dominar a resposta transiente do sistema.^ 

A frequência natural circular (rad/s) pode ser convertida em ciclos por segundos (hertz) 
ao se perceber que há 2n radianos por revolução e uma revolução por ciclo. 

/*“— hertz (15.1e) 

2ji 

As constantes de integração, A e 3 na Equação 15.1c, dependem das condições iniciais. 
Um caso geral pode ser definido da seguinte maneira: 

Quando t = 0, jc = e v = v Q , em que x Q e v Q são constantes 

que resulta em uma solução geral para a EDO homogênea 15.1b: 
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A Equação 15. lf pode ser mostrada na forma polar calculando sua magnitude e seu ângulo 
de tãse. 


então: 



- arctan 


v c \ 


x 


X 0 co$(ttJ n t-§) 


(15. lg) 


Note que esta é uma função harmônica pum cuja amplitude Xq e ângulo de tase <f) são 
funções das condições iniciais e frequência natural do sistema. Ela oscilará para sempre em res¬ 
posta a uma entrada simples, transitória, se não houver realmente um amortecimento presente. 


Resposta amortecida 

Se reintroduzirmos agora o amortecimento do modelo na Figura 15-1 b e traçarmos o dia¬ 
grama de corpo livre como mostrado na Figura 15-lc, o somatório das foiças se toma: 

F c (t)-F d -F s -mx (15.2a) 


Substituindo as equações 10.16 e 10.17c: 

tnx + cx + kx - F c (f) (15.2b) 

SOLUÇÃO homogênea Novamente, separamos essa equação diferencial em suas com¬ 
ponentes homogênea e particular. A parte homogênea é 

x + “ x + —* x ~ 0 (15.2c) 

m m 

A solução para essa EDO deve ser a forma: 

x-Re sí (15.2d) 

em queií e s são constantes. Diferenciando no tempo: 

x - 

x - Rs 2 e st 

e substituindo na Equação 15.2c: 

foV' + ~Rse st + —Re s ' - 0 
m m 

{s 2 + — J + —)Re“ - 0 (15.2c) 

V m m) 

Para essa solução ser válida, tanto R quanto a expressão entre parênteses devem ser 
zero, já que nunca é zero. Se R fosse zero, então a solução adotada, na Equação 15.2d* 
também seria zero e, assim, não seria uma solução. Então, a equação quadrática entre parên¬ 
teses deve ser zero. 
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(í 2 +—j + —'j-0 (15.2f) 

V tn mI 

Esta é chamada equação característica da EDO, e sua solução é: 

_ü ± j/JL] 2 . 4 l 

m ]{mj m 

2 

que tem as duas raizes: 

c 1/ c \ 2 k_ 

1 2 m m 

(is-2g) 

«"é-iíáf-i: 

2 m \\2mJ m 

Essas duas raizes da equação característica fornecem dois termos independentes da solu¬ 
ção homogênea: 


x = R 1 e? ,Tlí + R 2 & S2Í para jj & 


(15.2h) 


Se jj = iSjj então uma outra forma de solução é necessária. A quantidade jj será igual a s 2 
quando 



ç 

2 m 



e: 


c = 2 m 



= 2m(O fí 


(15.21) 


Esse valor particular de c é chamado de amortecimento critico e é nomeado como c c . 
O sistema se comportará de uma maneira única quando criticamente amortecido, e a solução 
deve ter a forma 


x = + Rtfe S2 * para = aj = —— 

2 m 


(13-21) 


Ela será útil para definir uma razão adimensional chamada razão de amortecimento Ç, 
que è o amortecimento real dividido pelo amortecimento crítico. 


t-£- 


Imiúft 


(153a) 


e então: 




2m 


(15.3b) 
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A frequência natural amortecida é ligeiiamente menor que a frequência natural nâo 


amortecida co rt e é 


ca, 


= i LJS.Y 

\ m \2m) 


(15.3c) 


Podemos substituiras equações 15. ld e 15.3b nas equações 15.2g para obter uma expres¬ 
são para a equação característica em termos das razões adimensionais. 


íl,2 =-0>»C±-\/(«>«C) 2 -tl) n 2 


(15.4a) 


Isso mostra que a resposta do sistema é determinada pela razão de amortecimento Ç, que 
dita o valor do discriminante. Há três possíveis casos: 


Caso 1: 

C>1 

Raízes reais c distintas 

Caso 2: 

Ç-1 

Raízes reais c iguais 

Caso 3: 

C<1 

Raízes complexas conjugadas 


Consideremos a resposta de cada um desses casos separadamente. 
CASO 1: 4 > 1 Superamortecido 
A solução tem a forma da Equação 15.2h e é 


(15.4b) 


(15.5a) 


Note que desde que 4 >1, ambos os expoentes serão negativos, fazendo com que x seja 
a soma de duas exponenciais decrescentes, como mostrado na Figura 15-3. Esta é a resposta 
transiente do sistema a um distúrbio e zera após um tempo. Não há oscilação no movimento 
de saída. Um exemplo de um sistema superamortecido que você provavelmente já encontrou 
é a haste de um toca-discos de boa qualidade. A haste do toca-discos pode ser elevada e, em 
seguida, solta, que vagarosamente flutuará até o disco. Isso é possível graças a um elevado 
amortecimento no sistema, no braço do pivô. A movimentação do braço segue uma curva de¬ 
crescente exponencial como na Figura 15-3. 

CASO 2: 4 = I Criticamente amortecido 

A solução tem a forma da Equação 15.2j e é 

j-V 0 " 1 +R 2 te- Ul "‘ -(«, (15.5b) 

Esse é o produto de uma função linear do tempo por uma função exponencial decrescente 
e pode ter várias formas dependendo dos valores das constantes de integração, R^ e Rue, 
por sua vez, dependem das condições iniciais. Uma típica resposta transiente pode parecer 
com a da Figura 15-4. Essa é a resposta transiente do sistema a um distúrbio, cuja resposta 
zera após um tempo. Há resposta rápida, porém, sem oscilações no movimento de saída. Um 


jf 



t 

(a) Teimo 1 


+ 


x 



(b) Termo 2 


jc 





t 

(c) Resposta totc 


FIGURA 15-3 

Resposta transiente 
de um sistema 
superamortecido. 
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Jt 



t 

(o) Termo 1 
X 


jt 



t 


(, b ) Termo 2 



t 

(c) Resposta total 


FIGURA 15-4 

Resposta transiente 
de um sistema 
criticamente 
amortecido. 


exemplo de sistema criticamente amortecido é o sistema de suspensão de um carro esportivo 
novo, onde o amortecimento é geralmente projetado próximo ao crítico para fornecer resposta 
agressiva sem oscilar nem demorar para responder. Um sistema criticamente amortecido retor¬ 
nará, quando perturbado, a sua posição original em um ciclo. Ele pode ultrapassar o ponto de 
equilíbrio inicial, mas não oscilará e não ficará inerte. 

CAS0 3:Ç<1 Suhamortecido 

A solução tem a forma da Equação 15.2h, e jj, s 2 são conjugados complexos. A Equação 
15.4a pode ser reescrita de uma maneira mais conveniente como 




*1,2 

Substituindo na Equação 15.2h: 

í , i-; 2 í “WVi“Ç a V o -' 

x = R^ J +R 2 e^ > 


(15.5c) 


e observando que 


y a+b = y a y b 


X = /íi 




A'^h‘ 


+ R- 




e ” H e 


fator: 


* = íT^' 


(W 1- ^ Vi.» {-j 

v'l-Ç 2 W 

R^ } + R 2 e K 

J 


(15.5d) 


Substitua a identidade de Euler na Equação 4.4a: 

üj c-os ^ 1 - Ç 2 íj + j sen j v'l - 

+ J?2[cos - j sen f\l-Ç 2 ivj 




x = e 


e simplifique: 


(15.5e) 


Note que e R 2 são apenas constantes a serem ainda determinadas pelas condições ini¬ 
ciais; portanto, suas somas e diferenças podem ser mostradas como outras constantes. 


x = e ^ j(fl 1 + 7 ? 2 ) cos(b-+(Í! - -í 2 j 


x = 


A cos^/l - Ç 2 tu„íj + 5 sen |^'l - Ç 2 w„<j 


(15.5f) 


Podemos mostrá-la na forma polar, definindo sua magnitude e ângulo de fase como 


2 , n2 


Xn - V A + B 


B 

è - arctan— 
Á 


(15.5g) 
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então: 


I - Xoe'^»' cos^ v 1 -Ç 2 - 4>| (15.5h) 

Este é o produto de uma função harmônica do tempo por uma função exponencial decres¬ 
cente em que Xq e <j> são constantes de integração determinadas pelas condições iniciais. 

A Figura 15-5 mostra uma resposta transiente para este caso sub a mor tecido. A resposta 
oscila em tomo do eixo da posição final antes de finalmente atingi-la. Note que, se a razão de 
amortecimento Ç é zero, a Equação 15.5g é reduzida à Equação 15. lg, que é um harmônico 
puro. 

Um exemplo de um sistema sub amortecido é uma plataforma de mergulho que continua 
a oscilar mesmo depois que o mergulhador já saltou, e finalmente retoma a sua posição zero. 
Muitos sistemas reais de maquinários são subamor tecido, incluindo um sistema típico carne 
seguidor. Isso geralmente leva a problemas de vibração. Não é uma boa solução simplesmen¬ 
te adicionar amortecimento ao sistema, pois este causa aquecimento e é muito ineficiente em 
termos de energia. É melhor projetar o sistema para evitar problemas de vibração. 

Solução particular De modo diferente da solução homogênea, que é sempre a mes¬ 
ma independentemente da entrada, a solução particular para a Equação 15.2b vai depender 
da função de excitação FJJ) que é aplicada ao carne seguidor pelo carne. Em geral, o des¬ 
locamento de saída x do seguidor será uma função de forma similar à da função de entrada, 
porém defasada por algum ângulo de fase. É razoável utilizar uma função senoidal como um 
exemplo visto que qualquer função periódica pode ser representada como uma série de Fourier 
de termos seno e cosseno de diferentes frequências (ver Equação 13.2, Equação 13.3 e nota de 
rodapé nap. 633). 

Supondo a função de excitação como 

F c (í) = 7^ sen ay/ (15.6 a) 

em que Fq é a amplitude da força e oyé sua frequência circular. Note que ny não está relacio¬ 
nado a tò rt ou e pode ter quaisquer valores. A equação do sistema será 

mx + cjc + kx = F(jScncty/ (15.6b) 

A solução deve possuir forma harmônica para combinar com a função de excitação, e po¬ 
demos tentar a mesma forma de solução que foi utilizada para a solução homogénea. 

= Jfyscnjcü^f-rjrj (15.6c) 


em que: 

Xj= amplitude 

Y = ângulo de fase entre força aplicada e deslocamento 
ay- velocidade angular de função de excitação 

Os fatores e y não são constantes de integração aqui. Eles são constantes determina¬ 
das por características físicas do sistema, bem como pela função de frequência de excitação e 


X 



t 

(a) Termo 1 
X 


x 



(b) Termo 2 


x 

ji 



(c) Resposta total 

FIGURA 15-5 

Resposta transiente 
de um sistema 
subamortectdo. 
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magnitude. Eles não têm relação com as condições iniciais. Para encontrar seus valores, derive 
a solução adotada duas vezes, substitua na EDO e obtenha 


V 




(15.6d) 


i|í - arcian 


eco, 


^-TÍJCO^J 


Substitua as equações 15.1 d, 15.2i e 15.3a e coloque-as na forma adimensional. 



\\i = arcian 


CD t 

ío,. 


1-1^ 


(15.6e) 


A razão ccy/ é chamada de razão de frequência. Dividindo A^pela deflexão estática 
Fq/Ic, obteremos a razão de amplitude, que define o deslocamento dinâmico relativo em re¬ 
lação ao estático. 

Resposta completa A solução completa para a equação diferencial do nosso siste¬ 
ma, para uma função de excitação de entrada senoidal é a soma das soluções homogênea e 
particular 


x - ^ W,JÍ cos 




I-? aV -4> 


+ A^seti (cti j~í - \\y J 


(15.7) 


O termo homogêneo representa a resposta transiente do sistema, que cessará com o 
tempo, porém é reintroduzida quando o sistema sofrer qualquer novo distúrbio. O termo par¬ 
ticular representa a resposta forçada ou resposta em regime permanente a uma entrada 
senoidal, que vai se manter enquanto a função de excitação estiver presente. 

Note que a solução dessa equação, mostrada nas equações 15.5 e 15.6, depende somente 
de duas razões, a razão de amortecimento Ç, que relaciona o amortecimento existente com o 
amortecimento crítico, e a razão de frequência ey / que relaciona a frequência de excitação 
com a frequência natural do sistema. Kosteií 1 ! descobriu que um valor típico da razão de amor¬ 
tecimento em um sistema carne seguidor é Ç = 0,06, de modo que ele é subamortecido e pode 
entrar em ressonância se operado a razões de frequência próximas de 1. 

As condições iniciais para o problema específico são aplicadas na Equação 15.7 para 
determinar os valores de e <j>. Note que essas constantes de integração pertencem à parte 
homogênea da solução. 
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15.2 RESSONÂNCIA 

A frequência natural (e seus sons harmônicos) é de grande interesse para g projetista 
pelo fato de que ela define as frequências nas quais o sistema entrará em ressonância. Os 
modelos dinâmicos de massa concentrada de um grau de liberdade mostrados nas figuras 15-1 
e 15-2 são os mais simples para a descrição de um sistema dinâmico, porém contêm todos os 
elementos dinâmicos básicos. Massas e molas são elementos de conservação de energia. Uma 
massa armazena energia cinética, e uma mola armazena energia potencial. O amortecedor é 
um dissipador de energia. Ele converte energia em calor. Portanto, todas as perdas no modelo 
da Figura 15-1 ocorrem pelo amortecedor. 

Esses elementos são supostos ideais e possuem somente suas próprias características. Isso 
quer dizer que a mola não possui efeito de amortecimento, e o amortecedor não possuí elastici¬ 
dade etc. Qualquer sistema que possua mais de um dispositivo armazenador de energia, como 
uma massa e uma mola, terá pelo menos uma frequência natural. Se excitarmos o sistema na 
sua frequência natural, iremos colocar o sistema na sua condição de ressonância, na qual a 
energia armazenada nos elementos do sistema vai oscilar de um elemento para o outro nesta 
frequência. O resultado pode ser violentas oscilações nos deslocamentos dos elementos mó veis 
do sistema, conforme a energia se transforma da forma potencial para a cinética e vice-versa. 

As figuras 15-6a e b mostram a amplitude e o ângulo de fase, respectivamente, resposta em 
deslocamento X do sistema a uma função de excitação de entrada senoidal em várias frequên¬ 
cias «y. A frequência de excitação oyéa velocidade angular do carne. Esses gráficos normalizam 
essa frequência forçada como uma razão de frequência oy/ (ü n . A amplitude normalizada pela 
divisão da deflexão dinâmica x pela deflexão estática / k que uma força de mesma amplitude 
criaria no sistema. Portanto, a uma frequência zero, a saída é um, igual à deflexão estática da 
mola na amplitude da força de entrada. Conforme a frequência de excitação aumenta em direção 
ã frequência natural <o n , a amplitude do movimento de saída, para um amortecimento igual a 
zero, aumenta com rapidez e se toma teoricamente infinita quando ay= tiy. Além deste ponto, 
a amplitude diminui rápida e assintoticamente em direção a zero a altas razões de frequência. 

Os efeitos da razão de amortecimento Ç podem ser mais bem observados na Figura 15-óc, que 
mostra um gráfico 3-D da amplitude da vibração forçada como uma função da razão de frequência 
ay/ oy e da razão de amortecimento Ç. A adição de amortecimento reduz a amplitude da vibração 
na frequência natural, porém razões de amortecimento muito grandes são necessárias para manter 
a amplitude de saída menor ou igual â amplitude de entrada. Aproximadamente 50% a 60% do 
amortecimento critico vai eliminar o pico da ressonância. Intelizmente, a maior parte dos sistemas 
carne seguidor possui razões de amortecimento menores que cerca de 10% da crítica. A esses 
níveis de amortecimento, a resposta em ressonância é aproximadamente cinco vezes a resposta 
estática. Isso resultará em tensões insustentáveis na maioria dos sistemas, se for permitido. 

É óbvio que devemos evitar acionar o sistema a frequência natural ou próximas a esta. 
Um resultado de operação de um sistema carne seguidor subamortecido próximo a ay pode ser 
o salto do seguidor. O sistema de massa e mola do seguidor pode oscilar violentamente em 
sua frequência natural e perder o contato com o carne. Quando ele restabelecer contato, poderá 
fazê-lo com grande impacto, que pode causar falhas mecânicas dos materiais. 

O projetista possui um grau de controle sobre a ressonância. A escolha da massa m e rigidez 
k do sistema pode afastar a frequência natural do sistema para fora do intervalo de operação des¬ 
te. Uma regra prática comum é projetar o sistema para que este possua uma frequência natural 
ay fundamental pelo menos dez vezes maior que a maior frequência de excitação esperada em 
frincionamento, de modo a manter todas as operações muito abaixo do ponto de ressonância. Isso 
gerahnente é difícil de se alcançar em sistemas mecânicos. Mesmo assim, deve-se tentar alcançar 
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(d) (to) 


FIGURA 1S-6 

Razão de amplitude e ângulo de fase da resposta de um sistema. 


a maior razão üü^ / oy possível. É importante obedecer á lei fundamental de projeto de carnes e 
utilizar funções de cames com pulsos finitos pam minimizar vibrações no sistema do seguidor. 

Alguma observação e reflexão a respeito da Equação 15.1 d vai mostrar que é desejável 
que os elementos do nosso sistema sejam tanto leves (baixo m) como rígidos (alto k) para 
obter altos valores de <ú fí e, portanto, baixos valores de t. Infelizmente, os materiais mais leves 
raramente também são os mais rígidos. O alumínio possui um terço do peso do aço, porém 
possui um terço de sua rigidez. O titânio possui metade do peso do aço e também metade de 
sua rigidez. Alguns compósitos mais exóticos, como fibra de carbono/epóxi, oferecem melho¬ 
res relações, rigidez-peso, porém seu custo é alto e seu processamento é difícil. Outro trabalho 
para Unabtainium 208! 

Note na Figura 15-6 que a amplitude da vibração a altas razões de frequência se aproxima 
de zero. Portanto, se a velocidade do sistema puder ser aumentada passando pelo ponto de 
ressonância sem causar danos e mantendo-se operacional a uma alta razão de frequência, a 
vibração será mírdma. Um exemplo de sistema projetado para trabalhar nessas condições são 
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os grandes dispositivos que devem funcionar a altas velocidades, como geradores elétricos. 
Sua grande massa cria uma frequência natural menor que as frequências requeridas em funcio¬ 
namento. Esses equipamentos são acionados de forma mais rápida possível por toda a região 
de ressonância com o objetivo de evitar deterioração devidas às suas vibrações, e sua parada 
deve passar rapidamente pela região de ressonância pelo mesmo motivo. Esses equipamentos 
também possuem a vantagem de ter longos ciclos de trabalho com velocidades constantes de 
operação em uma região segura de frequências entre partidas e paradas de operação pouco 
frequentes. 


15.3 ANÁLISE DA FORÇA CINETOSTÁTICA DO SISTEMA 
CAME SEGUIDOR UNIDO POR FORÇA 


A seção anterior introduziu a análise dinâmica direta e a solução da equação diferencial 
de movimento de sistemas (Equação 15.2b). A força aplicada F c (t) é supostamente conhecida, 
e a equação do sistema è resolvida para o deslocamento resultante x t do qual suas derivadas 
também podem ser determinadas. A abordagem da dinâmica inversa, ou cinetostátiea, forne¬ 
ce um modo rápido de determinar o valor da força elástica necessária para manter o seguidor 
em contato com o carne na velocidade escolhida. O deslocamento e suas derivadas são defini¬ 
dos pelo projeto cinemático do carne com base em uma velocidade angular suposta constante 
eü do carne. A Equação 15.2b pode ser solucionada algebricamente para a força F c (t) aplicada 
a um sistema eame seguidor carregado por mola contando que os valores para a massa m, 
constante de mola k , pré-carga f pi e fator de amortecimento c sejam conhecidos, bem como as 
funções de deslocamento, velocidade e aceleração. 

A Figura 15-la mostra um prato simples e um carne de disco acionando um seguidor de 
rolete carregado por mola. Esse é um sistema unido por força que depende da força da mola 
para manter o contato entre carne e seguidor em todos os momentos. A Figura 15- lb mostra 
um modelo dinâmico de massa concentrada dinâmico de massa desse sistema no qual toda a 
massa que se move com o trem seguidor é concentrado a m, todo o efeito elástico do sistema 
é concentrado para a constante de mola k , e todo o amortecimento ou resistência ao movi¬ 
mento é concentrado ao coeficiente de amortecimento c. 


O projetista possui um alto nível de controle sobre a constante de mola k e j do sistema, 
visto que ela tende a ser dominada por k s , da mola física de retomo. A elasticidade dos elemen¬ 
tos do seguidor também contribui para o k e j> do sistema total, porém, geralmente, mais rígidos 
estes são que a mola física. Se a rigidez do seguidor está em série com a mola de retomo, como 
geralmente está, as Equações 10.19 mostram que amola mais flexível em série vai dominar 
a constante de mola equivalente. Portanto, a mola de retomo vai virtualmente determinar o k 
geral, anão ser que alguns elementos do trem seguidor possuam, similarmente, baixa rigidez. 

O projetista vai escolher ou projetar a mola de retomo e, então, pode especificar o valor de 
leâ pré-carga de deflexão jc 0 a ser introduzida ao conjunto. A pré-carga de uma mola ocorre 
quando ela é comprimida (ou estendida se for uma mola de tração) de seu comprimento livre 
para o comprimento inicial de montagem. Esta situação é necessária e desejável, pois queremos 
que exista uma força residual no seguidor mesmo quando o carne está em sua posição mais 
retraída. Isso ajudará a manter um bom contato entre o carne e o seguidor em todos os instantes. 
Essa pré-carga da mola f p< = b cq adiciona um termo constante à Equação 15.2b, que fica 


ou 


+ (15.8a) 

F c (í) - mx + çx + k (jt + Xq ) 


(15.8b) 



744 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS CAPÍTULO 15 


O valor de m é determinado pela massa equivalente do sistema como foi concentrado no 
modelo com um grau de liberdade (GDL) da Figura 15-1.0 valor de c para a maioria dos sis¬ 
temas carne seguidor pode ser estimado, para uma primeira aproximação, entre 0,05 e 0,10 do 
amortecimento crítico c c como definido na Equação 15.2i. Kostert 1 ^ descobriu que um valor 
típico para a razão de amortecimento em sistemas carne seguidor é Ç ® 0,06. 

Calcular o amortecimento c com base em um valor suposto de Ç requer que especifiquemos 
um valor para o sistema geral k e para sua massa equivalente. A escolha de k afetará tanto a 
frequência natural do sistema para uma certa massa quanto a força disponível para manter ajunta 
unida por fornia. Algumas iterações provavelmente serão necessárias para se encontrar uma boa 
relação entre esses valores. Informações sobre molas de espiras helicoidais disponíveis para venda 
podem ser encontradas na Internet. Note na Equação 15.8 que os termos que envolvem aceleração 
e velocidade podem ser positivos ou negativos. Os termos que envolvem parâmetros de elastici¬ 
dade k e F pl são os únicos que sempre são positivos. Portanto, para manter a função geral sempre 
positiva, os termos da força elástica devem ser grandes o suficiente para contrapor qualquer termo 
negativo nos outros termos. Tipicamente, a aceleração é maior em termos numéricos do que a ve¬ 
locidade, por isso a aceleração negativa geralmente é a principal causa de a forçai 7 ^ ser negativa. 

A principal preocupação nesta análise é manter a força do came sempre positiva com a di¬ 
reção definida na Figura 15-1. A força do came é mostrada como positiva nessa figura. Em um 
sistema unido por força o came só pode empurrar o seguidor, não pode puxá-lo. Amola do segui¬ 
dor é responsável por fornecer a força necessária para manter ajunta unida por forma durante os 
períodos de aceleração negativa do movimento do seguidor. A força de amortecimento também 
pode contribuir, porém a mola deve suprir a maior parte da força para manter o contato entre o 
came e seguidor. Se a forçai 7 ^ se toma negativa a qualquer momento do ciclo, o seguidor e o came 
perderão o contato, condição chamada salto do seguidor. Quando eles se reencontrarem, este 
fenômeno terá a presença de forças de impacto de grande magnitude, potencialmente danificado- 
ras. O salto do seguidor, se ocorrer, acontecerá nas proximidades do ponto de máxima aceleração 
negativa. Portanto, devemos selecionar a constante de mola e pré-carga de modo a garantir a força 
positiva em todos os pontos do ciclo. Em aplicações automotivas de eames de válvulas, o salto do 
seguidor também é chamado de batimento de válvula, porque a válvula (seguidor) “flutua” sobre o 
came, periodicamente impactando a superfície do came. Isso vai ocorrer se o rpm do came aumen¬ 
tar a ponto de a maior aceleração negativa tomar a força do seguidor negativa. A “linha vermelha” 
de máximo rpm do motor, geralmente indicada no conta-giros, serve para alertar a respeito de 
um iminente batimento de válvula acima daquela velocidade que danificará o came e o seguidor. 

O programa Dynacam (Ver Apêndice A) permite que a iteração da Equação 15.8 seja feita 
rapidamente para qualquer came cuja cinemática foi definida no programa. O botão Dynamics 
do programa vai solucionar a Equação 15.8 para todos os valores de ângulo do eixo de came 
usando as funções de deslocamento, velocidade e aceleração previamente calculadas para o 
projeto do came no programa. O programa necessita de valores para amassa equivalente m do 
sistema, constante de mola equivalente k , pré-carga F pl e o valor suposto de razão de amorteci¬ 
mento Ç Esses valores devem ser determinados para o modelo pelo projetista utilizando os mé¬ 
todos descritos nas seções 10.11 e 1 0. 12. A força calculada na interface came seguidor pode, en¬ 
tão, ser transformada em um gráfico ou seus valores impressos em forma de tabela. A frequência 
natural do sistema também é indicada quando as informações da tabela são impressas. 



DINÂMICAS DE CAME 


745 


EXEMPLO 15-1 

Análise da força cinetostãtica de um sistema ca me seguidor unido por força (carregado por 
mola). 

Passo 1: Subida dc 25,4 mm a 50° com aceleração senoídal modificada. 

Passo 2: Espera dc 40°. 

Passo 3: Descida dc 25,4 mm a 50° com deslocamento clcloidal. 

Passo 4: Espera de 40°. 

Passo 5: Subida de 25,4 mm a 50° com deslocamento polinomial 3-4-5. 

Passo 6: Espera de 40°. 

Passo 7: Descida dc 25,4 mm com deslocamento polinomial 4-S-6-7. 

Passo 8: Espera dc 40°. 

Velocidade angular do eixo dc camc: 18,85 rad/s. 

Massa equivalente do seguidor: 12,919 kg. 

Amortecimento de 15% do crítico (Ç = 0,15). 

Problema: Encontre a constante de mola e a pré-earga da mola para manter contato entre o carne e o 
seguidor e calcule a função da força dinâmica para o carne. Encontre a frequência natural 
do sistema para a mola escolhida. Mantenha o ângulo dc pressão abaixo dc 30°. 

Soluçõo: 

1 Calcule üs dados cinemáticos (deslocamento do seguidor, sua velocidade, aceleração e pulso) 
para as funções especificadas do came. A aceleração para este came é mostrada na Figura 15-7 
e possui um valor máximo de 89 m/s 2 . Ver Capítulo 8 para revisar este procedimento. 


Número 
do passo 

Função 

utilizada 

Ângulo 

inicial 

Ângulo 

finai 

Yariação 
Angulo delta 

1 

Subida sonMod 

0 

50 

50 

2 

Espera 

50 

90 

40 

3 

D e sc ida ci cEoidal 

30 

140 

50 

4 

Espera 

140 

180 

40 

5 

Subida polí 345 

180 

230 

50 

6 

Espera 

230 

270 

40 

7 

Descida poli 4567 

270 

320 

50 

8 

Espera 

320 

360 

40 


(a) Especificações da 

programação da came 



(b) Gráficos dos diagramas EV AP 
do sistema came seguidor 

FIGURA 15-7 

Diagramas E VA P para as exemplos 15d e 1542. 
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Ângulo de pressão - graus 

Seno modificado Cidokfe Polinomial 345 Polinomial 4567 
Subida Descida Subida Descida 



0 90 180 £70 360 

V_ J 

FIGURA 15-8 

Gráfico do ângulo de pressão para os exemplos 16-1 e 15-2. 


2 Calcule o ângulo de pressão e raio de curvatura para valores tentativos do raio de circun¬ 
ferência primária, e dimensione o came para controlar esses valores. A Figura 15-8 mostra 
a função do ângulo de pressão, e a Figura 15-9 os raios de curvatura para este came com 
circunferência primária de raio 101 ,6 mm e excentricidade igual a zero. O ângulo de pres¬ 
são máximo é 29,2 a e o raio mínimo de curvatura é 43,6 mm. A Figura 8-51 mostra o perfil 
final do came. Ver Capitulo 8 para revisar esses cálculos. 

3 Após definir a cinemática do came, podemos definir a dinâmica. Para resolver a Equação 15.8 
paia a força do came, devemos supor valores para a constante de mola k e a pré-carga F pl . 



0 90 180 £70 360 


FIGURA 15-9 

Raio de curvatura de um came de quatro esperas para os exemplos 15-1 e 15-2. 
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O valor de c pode ser calculado da Equação 15.3a utilizando a massa m fornecida, o fator 
de amortecimento Ç e o valor suposto de k. Os parâmetros cinemáticos são conhecidos. 

4 O programa Dynacam (Ver Apêndice A) realiza esses cálculos. A força dinâmica resul¬ 
tante de um k suposto igual a 26 N/mm e uma pré-carga de 334 N é mostrada na Figura 
15- 10a. O coeficiente de amortecimento c — 173,9 N-s/m. Note que a força assume valores 
negativos em duas regiões durante acelerações negativas. Esses são os pontos de salto do 
seguidor. O seguidor perde contato com o carne durante a descida, pois a mola não possui 
força disponível suficiente para manter esse contato quando o carne desce rapidamente. 
Abra o arquivo El5-0 la-Sl.cam no Dynacam e forneça os valores de kcF f)í para ver este 
exemplo. Outra iteração é necessária para melhorar o projeto. 

5 A Figura 15-10b mostra a força dinâmica para o mesmo carne com constante de mola k = 
35 N/mm e uma pré-carga de 667,2 N. Coeficiente de amortecimento c — 201,8 N-s/m. Essa 
força adicional elevou o sistema a uma região onde a função será sempre positiva. Não há 
salto do seguidor neste caso. A força máxima durante o ciclo é de 1780 N. Uma margem de 
segurança lbi fornecida por meio da manutenção da força mínima confortavelmente acima da 
linha zero a 165 N. Abra o arquivo E15-01b-SLcam no Dynacam para visualizar o exemplo. 

6 As frequências naturais com e sem amortecimento podem ser calculadas para o sistema 
pelas equações 15.1 d e 15.3c, respectivamente, e são 

€o n = 52,1 rad/s; co d = 51,5 rad/s 


15,4 ANÁLISE DA FORÇA CINETOSTÁTICA DE UM SISTEMA 
CAME SEGUIDOR UNIDO POR FORMA 

A Seção 8.1 descreve dois tipos de união de juntas utilizadas em sistemas carne seguidor, 
união por força e por forma. A união por força utiliza meias juntas e requer uma mola ou outra 
fonte de força para manter o contato entre os elementos. A união por ibima fornece uma restrição 
geométrica na junta, como ranhura (ou canal) no carne mostrada na Figura 15-1 la ou os cames 
conjugados da Figura 15-1 lb. Não há necessidade de mola para manter o seguidor em contato com 
esses cames. O seguidor vai se chocar contra um dos lados da ranhura ou par conjugado conforme 
necessário para fornecer as torças positivas e negativas. Como não há mola no sistema, sua Equa¬ 
ção de força dinâmica 15.8 é simplificada para 

F c (t) = rrú+cx (15.9) 

Note que agora há somente um elemento para armazenar a energia do sistema (a massa), 
portanto, teoricamente, não há possibilidade de ocorrer a ressonância. Não há frequência na¬ 
tural para que o sistema entre em ressonância. Esta é a maior vantagem do sistema unido por 
forma em relação ao unido por foiça. Não ocorrerá salto do seguidor, e consequentemente não 
haverá falha mecânica dos elementos do sistema, não importa o quão rápido o sistema funcio¬ 
ne. Essa montagem é geralmente utilizada em comandos de válvulas de motores de corrida ou 
de alto desempenho para permitir maiores velocidades do motor sem que ocorra batimento de 
válvula. Em comandos de válvulas, um comando de válvulas came seguidor unido por forma 
é chamado de sistema desmodrômico. 

Como em qualquer projeto, existem desvantagens. Embora um sistema unido por forma 
tipicamente permita maiores velocidades de operação do que um unido por força similar, ele 
não está livre de todos os problemas de vibração. Mesmo que não exista nenhuma mola física 
de retomo no sistema, o trem seguidor, o eixo de came de válvulas e todos os outros elementos 
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(a) Força de mola Insuficiente 
permite salto do seguidor 


Força dinâmica - N 


Seno modificado Çiclolde 

Subida Descida 


Polinomial 345 
Subida 


Polinomial 4567 
Descida 



0 96 ISO 270 360 


(b) Força de mola suficiente 
mantém a força dinâmica 
positiva 


Força dinâmica - N 

Seno modificado Cidoide Polinomial 345 Polinomial 4567 
Subida Descida Subida Descida 



0 90 180 270 360 

k,_ J 


FIGURA 15-10 

Forças dinâmicas em um sistema carne seguidor unido por força, 


ainda possuem suas próprias constantes de mola, que tem sua direção alterada abruptamente 
de um lado a outro das ranhuras do carne. Não pode haver folga zero entre o seguidor de rolete 
e as ranhuras e mesmo assim ser operacional. Mesmo se a folga for muito pequena, haverá a 
chance de o seguidor desenvolver velocidade em seu pequeno deslocamento pela ranhura, e 
isso impactará o outro lado. Carnes com trilhas do tipo mostrado na Figura 15-11a geralmente 
falham em pontos onde a aceleração muda de sinal devido a muitos ciclos de impactos cruza¬ 
dos. Note também que o seguidor de rolete troca de direção todas as vezes que ele muda para o 
outro lado da ranhura. Isso causa significativo deslizamento do seguidor e alto desgaste deste 
em comparação a um sistema carne aberto unido por força, onde o seguidor possui menos de 
1 % de deslizamento. 

Devido a existência de duas superfícies de carne a serem usinadas e por que, ao carne com 
trilhas ou ranhura, deve ser usinada e retificada com alta precisão para controlar as folgas, 
carnes unidos por forma tendem a ser mais caros para serem fabricados do que carnes unidos 
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Meia junta 


/ 

t 

®eamc 


Seguidor 


seguidor 


Trilha ou ranhura 



(d) Corne unido por formo com seguidor tronslacional (b) Carnes conjugados em um mesmo eixo 

FIGURA 15-11 

Sistemas carne seguidor unidos por forma. 


por força. Carnes com trilhas geralmente devem ser retificados após o tratamento térmico 
para corrigir distorções das ranhuras devidas às altas temperaturas do processo. A retificação 
aumenta os custos significatívamente. Muitos carnes unidos por força não passam por esse pro¬ 
cesso após o tratamento térmico e são utilizados da forma como são produzidos. Embora o uso 
da abordagem dos carnes conjugados evite problemas de tolerância de ranhura de distorções 
resultantes do tratamento térmico, ainda há duas superfícies de contato para serem usinadas 
por carne. Portanto, as vantagens dinâmicas do carne desmodromico possuem um custo signi¬ 
ficativamente elevado. 

Vamos agora repetir o projeto de came do Exemplo 15-1, modificado para a operação 
desmodrômica. Isso é fácil de fazer com o programa Dynacam (Ver Apêndice A) ajustan¬ 
do a constante de mola e a pré-carga para zero, na suposição de que o trem seguidor é um 
corpo rígido. Um resultado mais preciso pode ser obtido pelo cálculo e uso da constante de 
mola equivalente da combinação dos elementos do trem seguidor, uma vez que suas geo¬ 
metrias e materiais estão definidos. As forças dinâmicas serão agora tanto positivas quanto 
negativas, mas um came unido por fornia pode empurrar e puxar. 

EXEMPLO 15-2 

Análise das forças dinâmicas de um sistema came seguidor unido por forma (desmodromico). 

Dados: Um seguidor de roletc translatório mostrado na Figura 15-1 la ó acionado por um 

came radial de pralo unido por forma e tem a seguinte programação: 

Passo 1: Subida de 25,4 mm a 50° com aceleração senoidal modificada. 

Passo 2: Espera dc 40°. 

Passo 3: Descida de 25,4 mm a 50° com deslocamento cíclOÍdaL 
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Passo 4: Espera de 40°. 

Passo 5: Subida de 25,4 mm a 50° com deslocamento polinomial 3-4-5. 

Passo 6: Espera de 40°. 

Passo 7: Descida de 25,4 mm a 50° com deslocamento polinomial 4-5-Ó-7. 

Passo 8: Espera de 40°. 

Velocidade angular do eixo de carne: 18,85 rad/s. 

Massa equivalente do seguidor: 12,919 kg. 

Amortecimento de 15% do crítico (Ç = 0,15). 

Problema: Calcular a função da força dinâmica para o came. Mantenha o ângulo de pressão <30°. 

Solução: 

1 Calcule os dados cinemáticos (deslocamento do seguidor, velocidade, aceleração e pulso) 
para as funções específicas do came. A aceleração para esse came é mostrada na Figura 15-7 
e tem um valor máximo de 89 m/s 2 . Ver Capítulo 8 para rever este procedimento. 

2 Calcule o raio de curvatura e ângulo de pressão para valores estimados do raio de cir¬ 
cunferência primária e dimensione o came para controlar esses valores. A Figura 15-8 
mostra a função do ângulo de pressão, e a Figura 15-9 mostra os raios de curvatura 
para este came com raio de circunferência primária de 101,6 mm e excentricidade 
zero. O ângulo de pressão máximo é 29,2°, e o raio de curvatura mínimo é 43,6 mm. 
A Figura 8-51 mostra o perfil final do came. Ver Capítulo 8 para rever esses cálculos. 

3 Com a cinemática do came definida, podemos tratar da sua dinâmica. Para resolver a 
Equação 15.9 para a força do came, supomos valor zero para a constante de mola k e 
para a pré-carga O valor de c é suposto como o mesmo do Exemplo 15-1, 201,8 
N-s/m. Os parâmetros cinemáticos são conhecidos. 

4 O programa DYNACAM (Ver Apêndice A) faz este cálculo para você. A força dinâmica 
resultante é mostrada na Figura 15-12. Note que a força agora é quase simétrica sobre 
o eixo e o valor de seu pico absoluto é 1150 N. O impacto cruzado ocorrerá toda vez 
que a força no seguidor mudar de sentido. Abra o arquivo E15-02-SLcam no Dyna- 
cam para ver o exemplo. 

f > 

Força dinâmica - N 

Subida Descida Subida Descida 

SenMod Cicloidal Poli 345 Poli 4567 



V. J 


FIGURA 15-12 


Força dinâmica em um sistema came seguidor unido por forma. 
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Compare os gráficos da força dinâmica para o sistema unido por força (Figura 15- 
10b) e o sistema unido por forma (Figura 15-12), A magnitude do pico absoluto da força 
em ambos os lados da trilha no carne unido por forma é menor que aquela no do carrega¬ 
do por mola. Isso mostra a desvantagem que a mola impõe ao sistema para manter a junta 
unida por forma. Desse modo, ambos os lados da pista do carne experimentarão tensões 
menores que os do carne aberto, exceto para as áreas de impacto cruzado mencionadas 
na p. 728. 

15.5 TORQUE CINETOSTÁTICO NO EIXO DE CAME 

A análise cinetostática supõe que o eixo de carne irá operar a uma velocidade cons¬ 
tante ta. Assim como vimos no caso do mecanismo de quatro barras no Capítulo 11 e no 
mecanismo biela-manivela no Capitulo 13, o torque de entrada deve variar durante o ciclo 
se a velocidade do eixo permanece constante. O torque é calculado da relação de potência, 
desprezando as perdas. 

Potência dc entrada - Potência de saída 

F c v (15.10) 

E» 

to 

Uma vez que a força do carne tenha sido calculada de uma das equações 15.8 ou 
15.9, o torque do eixo de carne T c é facilmente encontrado, visto que a velocidade v do 
seguidor e a de eixo de came o> são ambas conhecidas. A Figura 15-13a mostra o torque 
de entrada do eixo de came necessário para movimentar o came unido por força pro¬ 
jetado no Exemplo 15-1. A Figura 15-13b mostra o torque de entrada do eixo de came 
necessário para movimentar o came unido por forma projetado no Exemplo 15-2. Note 
que o torque requerido para movimentar o sistema unido por força (carregado por mola) 
é significativamente maior que o necessário para movimentar o came unido por forma 
(com trilhas). A força da mola também está impondo uma penalidade aqui, visto que a 
mola deve armazenar energia durante as porções de subida, o que tende a desacelerar 
o eixo de came. Essa energia armazenada então retoma para o eixo de came durante as 
porções de descida, causando sua aceleração. O carregamento da mola causa grandes 
oscilações no torque. 

Um volante de inércia pode ser dimensionado e ajustado paia o eixo de came a fim de 
suavizar essas variações no torque, assim como foi feito para o mecanismo de quatro bar¬ 
ras na Seção 11.11. Ver essa seção para procedimento de projeto. O programa Dynàcàm 
(Ver Apêndice A) integra a função do torque do eixo de came pulso por pulso e mostra 
tais áreas na tela. Esses dados de energia podem ser utilizados para calcular o tamanho 
necessário do volante de inércia para qualquer coeficiente de flutuação selecionado. 

Uma forma útil de comparar projetos alternativos de came é observar a função do tor¬ 
que, assim como a força dinâmica. Uma menor variação de torque vai requerer um menor 
motor e/ou volante de inércia e vai funcionar mais suavemente. Três projetos diferentes 
para came com tempo de espera único foram explorados no Capítulo 8. (Ver exemplos 
8-6, 8-7 e 8-8.) Todos tiveram a mesma elevação e duração, mas usaram diferentes fun¬ 
ções de came. Um utilizou a harmônica dupla, outro acicloidal e o terceiro a polinomial 
de sexto grau, Nas bases de seus resultados cinemáticos, principalmente magnitude da 
aceleração, descobrimos que o projeto polinomial era superior. Vamos agora rever este 
came como exemplo e comparar sua força dinâmica e torque nas três funções. 


r c tü- 

T = 

t c 
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(a) Carne seguidor 
unido por força 
(carregado por mola) 


Torque no eixo de cerne - N-m 


Seno modificado 
Subida 


Cidoide Polinomial 345 

Descida Subida 


Polinomial 4567 
Descida 



(b) Come seguidor 
unido por formo 
(desmodrômico) 


Torque no eixo de carne - N-m 


Seno modificado Cidoide 

Subida Descida 


Polinomial 345 
Subida 


Polinomial 4557 
Descida 



FIGURA 15-13 

Torque de entrada nos sistemas carne seguidor unidos por força e forma. 


j£n EXEMPLO 15-3 

Comparação dos tcrques © forças dinâmicas em três projetos alternativos do mesmo came. 

Dados: Um seguidor de rolete translatório mostrado na Figura 15-1 é acionado por um came 

radial de prato unido por força, e tem a seguinte programação: 

Projeto 1 

Passo 1: Subida de 25,4 mm a 90° com deslocamento duplo harmônico. 

Passo 2: Descida de 25,4 mm a 90* com deslocamento duplo harmônico. 
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Passo 3: Espera de 180°. 

Projeto 2 

Passo 1: Subida de 25,4 mm a 90° com deslocamento cicloidal, 

Passo 2: Descida de 25,4 mm a 90° com deslocamento cicloidal. 

Passo 3: Espera de 180°. 

Projeto 3 

Passo 1: Subida de 25,4 mm a 90° e descida de 25,4 mm a 90° com deslocamento 
polinomial. (Uma única polinomial pode criar tanto a subida como a descida.) 

Passo 2: Espera de 180°. 

Velocidade angular do eixo de carne: 15 rad/s. Massa equivalente do seguidor: 12,92 
kg. Amortecimento de 15% do crítico (Ç = 0,15). 

Encontre: As funções da força dinâmica e do Iorque para o carne. Compare seus picos de mag¬ 
nitude para o mesmo raio dc circunferência primária. 

Solução: Note que esses são os mesmos projetos cinemáticos dc came mostrados nas figuras 

8-27, 8-28 e 8-30. 

1 Calcule os dados cinemáticos (deslocamento do seguidor, velocidade, aceleração e pulso) 
para cada projeto especificado de came. Ver Capítulo 8 para rever esse procedimento. 

2 Calcule o raio de curvatura e ângulo de pressão para valores estimados do raio de circunfe¬ 
rência primáiia e dimensione o came para controlar esses valores. Um raio de circunferência 
primária de 76,2 mm fornece ângulos de pressão e raios de curvatura aceitáveis. Ver Capítu¬ 
lo 8 para rever esses cálculos. 

3 Com a cinemática do came definida, podemos tratar da sua dinâmica. Para resolver a 
Equação 15. la para a força do came, supomos um valor de 8,76 N/mm para a constante 
de mola k e ajustamos a pré-carga F pJ para cada projeto a fim de obter uma força dinâmica 
mínima de cerca de 44 N, Isso requer uma mola pré-carregada de 125 N para o projeto 1; 
67 N para o projeto 2; e 44 N para o projeto 3. 

4 O valor do amortecimento c é calculado da Equação 15.2i. Os parâmetros cinemáticos x, 
vea são conhecidos pela análise feita anteriormente, 

5 O programa Dynácam (Ver Apêndice A) vai fazer os cálculos para você. As forças dinâ¬ 
micas que resultam de cada projeto são mostradas na Figura 15-14, e os torques na Figura 
15-15. Note que a força é maior para o projeto 1 com pico de 365 N e menor para o projeto 
3 com pico de 236 N. O mesmo ranking vale para os torques que variam de 11 N-m para 
o projeto 1 até 6 N-m para o projeto 3. Estes representam reduções de 35% e 46% no car¬ 
regamento dinâmico devido à mudança no projeto cinemático. Sem surpresas, o projeto 
de polinomial de sexto grau que tem a menor aceleração tem também as menores forças e 
torques e é claiamente o ganhador. Abra os arquivos E08-Ü6.cam, E08-07.cam e EQ8-08. 
eam no programa Dynacam para ver os resultados. 


15.6 MEDINDO FORÇAS E ACELERAÇÕES DINÂMICAS 

Como descrito nas seções anteriores, sistemas came seguidor tendem a ser subamorteci- 
dos. Isso permite que ocorram oscilações e vibrações significativas no trem seguidor. Forças 
e acelerações dinâmicas podem ser medidas facilmente em mecanismos que estejam funcio¬ 
nando. Transdutores compactos de forças e acelerações piezoelétricos estão disponíveis e têm 
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(o) Subida duplo harmônico - 
descida duplo harmônico 



(b) Subida cicloidal - 
descida cicloidal 



(c) Polinomial de sexto grau 


--— 



0 90 ISO 270 360 


v_ J 


FÍGURA 15-14 

Forças dinâmicas em três diferentes projetos para came de espera única, 
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(a) Subida dupla harmônico - 
descida duplo harmônico 


Torque do eixo de carne para came de espera única - Nm 



(b) Subida cicloidal - 
descida cicloidal 


/ \ 

Torque do eixo de came para came de espera única - N-m 



V_ y 


(c) Polinomial de sexta grau 


( I) 

Torque do eixo de came para came de espera única - N-m 



v_ j 


FIGURA 15-15 

Torque dinâmico de entrada em três diferentes projetos para came de espera única. 
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intervalos de resposta de frequência em muitos milhares de hertz. Extensômetros elétricos 
fornecem medidas de tensão que são proporcionais â força e têm largura de banda da ordem 
de quiloheriz ou melhor. 

A Figura 15-16 mostra curvas de aceleração e força como medidas no trem seguidor de um 
eixo de carne sobre cabeçote em um motor em linha de 1*8 litro e quatro cilindros.^ O motor 
sem explosão foi movimentado por um motor elétrico em um dinamômetro. O eixo de carne gira 
a 500, 2000 e 3 000 rpm (1000, 4000 e 6000 ipm de virabrequim), respectivamente, nos três 
gráficos das figuras 15-16a, b e c. A aceleração foi calculada com um acelerômetro piezoelétrico 
fixado na cabeça de uma válvula de admissão, e a ibrça foi calculada da saída do extensômetro 
colocado no balancim da válvula de admissão. A curva teórica da aceleração do seguidor (como 
projetado) é superposta à curva da aceleração medida. Todas as medidas de aceleração foram 
convertidas para unidades de mm/graus 2 (ou seja, normalizada a velocidade do eixo de carne) 
para permitir a comparação entre uma e outra, bem como com a curva teórica da aceleração. 

A 500 rpm de eixo de carne, a aceleração medida se aproxima da curva teórica de acele¬ 
ração com pequenas oscilações resultantes da vibração da mola. A 2 000 rpm de eixo de carne, 
oscilações significativas na aceleração medida são vistas durante a primeira fase positiva e 
negativa da aceleração. Isso se deve à vibração da mola da válvula em sua frequência natural 
em resposta à excitação do carne. Esse fenômeno é chamado de “surto da mola” e é um fator 
significante na falha por fadiga da mola da válvula. A 3 000 rpm de eixo de carne, o surto da 
mola continua presente, mas com menor proeminência como um percentual da aceleração 
total. O conteúdo da frequência da função de excitação do carne passou pela primeira frequên¬ 
cia natural da mola da válvula a cerca de 2000 rpm de eixo de carne, causando a ressonância 
da mola. Os mesmos efeitos podem ser vistos na força do balancim. Tudo em um mecanismo 
tende a vibrar simpaticamente em sua própria frequência natural quando excitado por qualquer 
função de excitação de entrada. Transdutores sensíveis, como acelerômetros, vão captar essas 
vibrações assim que elas forem transmitidas pela estrutura. 

15,7 CONSIDERAÇÕES PRÁTICAS 

Koster^ propõe algumas regras gerais para o projeto de sistema carne seguidor para ope¬ 
rações em alta velocidade com base em sua extensa experiência sobre modelamento dinâmico 
e experimental. 

Para minimizar o erro posicionai e a aceleração residual: 

1 Mantenha a elevação total do seguidor ao mínimo. 

2 Se possível, posicione a mola do seguidor para pré-carregar todos os pivôs em uma dire¬ 
ção consistente de fornia a controlar a folga nas juntas. 

3 Mantenha a duração de subidas e descidas o maís longa possível. 

4 Mantenha a massa do trem seguidor baixa e a rigidez alta para aumentar a frequência 
natural. 

5 Quaisquer relações de alavancas presentes mudarão a rigidez equivalente do sistema pelo 
quadrado da razão. Tente manter a relação das alavancas próxima de 1. 

6 Faça o eixo de came o mais rígido possível tanto à torção como á flexão. Este talvez seja 
o fator mais importante no controle da vibração do seguidor. 
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(□) 500 rpm 


(b) 2 000 rpm 


(c) 3000 rpm 


FIGURA 15-16 
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TABELA PI5-0 
Matriz de tópicos/ 
problemas 

15,1 Análise da força 
dinâmica 

15-6 

15.3 Análise da força 
cinetos tática 

15-7,15-8,15-9, 

15-10, 15-11,1S-12* 
15-13,15-14 

15,5 forque cinetostático no 
eixo de ca me 
15-1,15-2,15-3, 

15-4,15-5 


* Respostas no Apêndice F. 

“ Esses problemas podem 
scr solucionados utilizando 
programas de resolução de 
equações como Mathcad, 
Maílãb ou TKSolver. 


Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando o programa 
Dynacam (ver Apêndice 
A). 


7 Reduza o ângulo de pressão aumentando o diâmetro da circunferência primitiva do 
eame. 

8 Use pouca folga ou engrenagens antifolga no acionamento de eixos de came. 
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15.10 PROBLEMAS 

O programa DYNACAM (Ver Apêndice A) pode ser usado para resolver esses problemas 
quando aplicável Quando unidades nâo são especificadas, considere o sistema de unidades 
do SI. Informações da moía podem ser encontradas na Internet. Alguns links são mostrados no 
Apêndice D. 

15-1 Projete um came dc tempo de espera dupla para mover um seguidor dc rolctc com 

diâmetro dc 50 mm e massa = 385,3 kg dc 0 a 63,5 mm a 60° com curva de aceleração 
scnoidal modificada, espera por 120°, descida dc 63,5 mm a 30° com movimento 
cidoidal e espera para o restante. O ciclo total deve levar 4 s. Dimensione a mola de 
retomo e especifique sua pré-earga para manter contato entre came e seguidor. Calcule 
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* ** *** 


15 “2 


* *t mm* 


15-3 


* t» **+ , _ . 

15-4 


* ** *** 


15-5 


* *m *#t 


15-6 


** 


15-7 


É * “* 15-8 


c trace o gráfico da força c torque dinâmicos. Suponha amortecimento de 0,2 vezes 
o critico. Repila para um came unido por forma. Compare força, dinâmica, lorque e 
frequência natural para o projeto unido por forma e o projeto unido por força. 

Projete um came de espera dupla para mover um seguidor de rolete com diâmetro de 50 
mm e massa = 245,2 kg de 0 a 38,1 mm a 45° com movimento polinomial 3-4-5, espera 
por 150°, descida de 38,1 mm a 90° com movimento polinomial 4-5-6-7 e espera para 
o restante, O ciclo total deve levar 6 s. Dimensione a mola dc retomo c especifique sua 
pré-carga para manter contato entre came e seguidor. Calcule e trace o gráfico da força e 
lorque dinâmico. Considere amortecimento de 0,1 vezes o critico. Repita para um came 
unido por forma. Compare força e lorque dinâmicos e frequência natural para o projeto 
unido por forma c o projeto unido por força. 

Projete um camc dc espera única para mover um seguidor dc rolete com diâmetro dc 50 
mm c massa = 560,4 kg dc 0 a 50,8 mm a 60°, descida de 50,8 mm a 90° e espera para 
o restante. O ciclo total deve levar 5 s. Use uma polinomial dc sétimo grau. Dimensione 
a mola de retomo e especifique seu pré-carregamento para manter eontato entre came e 
seguidor. Calcule e trace o gráfico da força e torque dinâmicos. Suponha amortecimento 
de 0,15 vezes o crítico. Repita para um came unido por força. Compare força, torque 
dinâmico c frequência natural para o projeto unido por forma e o projeto unido por força. 
Projete um camc dc espera tripla para mover um seguidor dc rolete com diâmetro dc 50 mm c 
massa = 70 kg dc 0 a 63,5 mm a 40°, espera por 100°, descida dc 38,1 mm a 90°, espera por 20°, 
descida de 25,4 mm a 30P c espera para o restante. O ciclo total deve levar 10 s. Escolha funções 
adequadas para subida e descida para minimizar forças e toiques dinâmicos. Dimensione a 
mola de retomo e especifique seu pré-carregamento para manter contato entre came e seguidor. 
Calcule c trace o gráfico dc força e torque dinâmicos. Suponha amortecimento dc 0,12 vezes o 
crítico. Repita para um came unido por forma. Compare força c torque dinâmicos c frequência 
natural para o projeto unido por íòrma c o projeto unido por força. 

Projete um camc dc espera quádrupla para mover um seguidor dc rolete com diâmetro dc 
50 mm e 219 kg de massa de 0 a 63,5 mm a 40°, espera por 100°, descida de 38,1 mm 
a 90°, espera por 20°, descida de 12,7 mm a 30°, espera por 40°, descida de 12,7 mm a 
30° e espera para o restante. O ciclo total = 15 s, Escolha funções adequadas para subida 
c descida para minimizar forças c torques dinâmicos. Dimensione a mola dc retomo c 
especifique seu prc-carrcgamcnto para manter contato entre camc e seguidor. Calcule 
e trace o gráfico da força c torque dinâmico. Suponha amortecimento dc 0,18 vezes o 
crítico. Repita para um came unido por forma. Compare força e torque dinâmicos e 
frequência natural para o projeto unido por forma e o projeto unido por força. 

Um sistema amortecedor dc massa-mola como o mostrado na Figura 15-lb tem valores 
representados no sistema dc unidades do SI na Tabela PI5-1. Encontre a frequência 
natural amortecida c nao amortecida bem como os valores dc amortecimento crítico para 
o(s) sistcma(s) designado(s). 

A Figura PI5-1 mostra um sistema came seguidor. As dimensões da haste de alumínio 
sólida, retangular, com seção transversal 50,8 x 63,5 mm são dadas, O disjuntor para o 
seguidor de rolete com diâmetro dc 50 mm, feito de ferro com espessura de 38 mm, tem 
comprimento dc 76 mm. Encontre a massa da haste, localização do centro de gravidade 
c momento dc massa dc inércia cm relação tanto ao CG como ao pivô da haste. Crie 
um modelo dc massa concentrada linear dc 1 GDL do sistema dinâmico rcicrcnciado 
pelo came seguidor e calcule a força do came seguidor para uma revolução. O camc é 
puramente excêntrico com excentricidade = 12,7 mm e gira a 500 rpm. A mola tem taxa 
de 21,54 N/mm e uma pré-carga de 770 N. Ignore o amortecimento. 

Repita o Problema 15-7 para um camc dc espera dupla para mover um seguidor dc 
rolete dc 0 a 63,5 mm a 60° com aceleração scnoidal modificada, espera por 120°, 


TABELA P15-1 
Problema 15-6 



m 

k 

c 

a 

1,2 

14 

1,1 

U 

2,1 

4ó 

2,4 

a 

30,0 

2 

0,9 

d. 

4,5 

25 

3,0 

e. 

2,8 

75 

7,0 

t 

12,0 

50 

14,0 


# Respostas no Apêndice F. 


Esses problemas podem 
ser solucionados utilizando 
programas de resolução de 
equações como Mathcaá^ 
MatUib ou TKSolver. 


M Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando o programa 
Dynàcam (Ver Apêndice 
A). 
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FIGURA P15-1 

Problemas 15-7 a 15-11. 


s = e cos iát 

i 



FIGURA P15-2 

Problemas 15-12 a 
15-14. 


Esses problemas 
spodein ser solucionados 
utilizando programas de 
resolução equações como 
Mathcüd, Mütlab ou 
TKStílvet. 


*** Esses problemas 
podem ser solucionados 
utilizando o programa 
Dynacam. 


15-9 


15-10 


15-11 


15-12 


15-13 


15-14 


descida dc 63,5 mm a 30° com movimento cicloidal c espera para o restante. A 
velocidade do camc c 100 rpm. Escolha uma taxa adequada para a mola c prc-carga 
para manter o contato do seguidor. Selecione uma mola dc um catálogo on-line. 
Suponha uma razão dc amortecimento de 0,10. 

Repila o Problema 15-7 para um came de espera dupla para mover um seguidor de rolele de 
0 a 38,1 mm a 45° com movimento polinomial 3-4-5, espera por 150°, descida dc 38,1 mm a 
90* com movimento polinomial 4-5-6-7 c espera para o restante. A velocidade do camc c 250 
rpm. Escolha uma taxa adequada para a mola c prc-carga para manter o contato do seguidor. 
Selecione uma mola de um catálogo on-line, Considere uma razão de amortecimento de 0,15. 
Repita o Problema 15-7 para um came de espera única para mover um seguidor de 
roLete de 0 a 50,8 mm a 60°, descida de 50,8 mm a 90° e espera para o restante. Use uma 
polinomial dc sétimo grau. A velocidade do camc ó 250 rpm. Escolha uma taxa adequada 
para a mola c pró-carga para manter o contato do seguidor. Selecione uma mola dc um 
catálogo on-line. Considere uma razão dc amortecimento dc 0,15. 

Repila o Problema 15-7 para um came de espera dupla para mover um seguidor de rolele 
dc 0 a 50,8 mm a 45° com movimento cicloidal, espera por 150°, descida de 50,8 mm a 90° 
com movimento scnoidal modificado, c espera para o restante. A velocidade do came c 200 
rpm. Escolha uma taxa adequada para a mola c prc-carga para manter o contato do seguidor. 
Selecione uma mola dc um catálogo on-line. Considere uma razão dc amortecimento dc 0,15. 
O came na Figura PI5-2 ó puramenie excêntrico com excentricidade e = 20 mm e gira a 200 
rpm. Massa do seguidor = 1 kg. Amola tem laxa de 10 N/m e pnê-catga de 0,2 N. Encontre 
a força do seguidor por uma revolução. Considere uma razão dc amortecimento de 0,10. Se 
houver um salto do seguidor, redefina a laxa da mola c pró-caiga para eliminá-lo. 

Repita o Problema 15-12 usando um camc com uma simetria dc 20 mm cm duplo 
harmônico de subida c descida (180° dc subida 180° dc descida). Ver Capítulo 8 para 
fórmulas do came. 

Repila o Problema 15-12 usando um came com polinomial 3-4-5-6 de 20 mm de subida 
c descida (180° dc subida 180* de descida). Ver Capítulo 8 para fórmulas do came. 




































































Apêndice 


PROGRAMAS DE 
COMPUTADOR 

Eu realmente odeio essa máquina detestável. 

Eu gostaria que eles vendessem isso . 

Ela nunca faz exatamente o que eu quero 
Mas apenas o que eu digo a ela para fazer. 

DO BANCO DE DADOS DE FORTUNE, BERKELEY UNIX 


A.0 INTRODUÇÃO 

Existem sete programas de computador customizados, escritos pelo autor, que foram men¬ 
cionados neste texto: os programas Fourbar, Fivebar, Sixbar, Slider, Matrix, Dynacám e 
Engine. Estes programas são produtos comerciais e estão disponíveis em inglês no site www.de- 
signofmachinery.com, na seção de Software. Os programas Fourbar, Fivebar, Sixbar e Slider 
são baseados nas derivações matemáticas dos capítulos 4ao7 edo 10 ao 11 eusamas equações 
apresentadas para soluções de posição, velocidade e aceleração dos diversos mecanismos descri¬ 
tos como o próprio nome do programa. O DYNACAM é um programa de projeto de carne baseado 
nas derivações matemáticas dos capítulos 8 e 15. O programa Engine é baseado nas derivações 
matemáticas dos capítulos 13 e 14. O programa MATRIX é um solucionador geral de equações 
simultâneas lineares. Todos têm escolhas similares para mostrar os dados de saída em forma de ta¬ 
belas e gráficos. Todos os programas foram desenvolvidos para ter interface amigável e ser razoa¬ 
velmente á prova de falhas. O autor solicita que os usuários mandem e-mails para ele no endereço 
norton@wpi .edu, reportando qualquer tipo de “erro” ou problema encontrado nos programas. 


Ferramentas de aprendizagem 

Todos esses programas customizados disponíveis no site mencionado são projetados 
como ferramentas de aprendizagem para auxiliar na compreensão das matérias relevantes, 
seu uso não é apropriado para fins comerciais nos projetos de equipamentos e não devem 
ser usados para isso. É possível obter resultados impróprios (mas matematicamente corre- 
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tos) para qualquer tipo de problema solucionado com esses programas, devido à entrada dos 
dados incorreta ou inapropriada. O usuário deve entender a teoria dinâmica e cinemática que 
fundamenta a estrutura dos programas, bem como também a matemática em que os algorit¬ 
mos dos programas são baseados. 

A informação sobre essas teorias e fundamentos matemáticos são derivadas e descritas 
nos capítulos citados neste texto. A maioria das equações utilizadas nos programas é derivada 
ou apresentada neste livro. 

A.l INFORMAÇÃO GERAL 


Hardware/requisitos de sistema 

Esses programas requerem Windows 2000/NT/XP/Vista. Um processador Pentium III (ou 
superior) equivalente é recomendável, com pelo menos 128 MB de memória RAM. Memória 
RAM superior é preferível. 



Apêndice 


PROPRIEDADES DOS 
MATERIAIS 


Para materiais de engenharia selecionados. Muitas outras ligas são disponíveis. 

As tabelas a seguir contêm valores aproximados para as resistências e outras especifica¬ 
ções de uma variedade de materiais de engenharia compiladas de várias fontes. Em alguns 
casos, os dados são valores minimamente recomendáveis e, em outros casos, são dados de 
testes únicos da amostra. Esses dados são apropriados para o uso dos exercícios de engenharia 
contidos neste texto, porém não devem ser considerados uma representação estatisticamente 
válida das especificações de qualquer liga particular ou material. O projetista deve consultar 
os fabricantes de materiais para obter informações mais precisas e atualizadas dos materiais 
utilizados nas aplicações de engenharia ou conduzir testes independentes dos materiais sele¬ 
cionados para determinar sua adequação final em qualquer aplicação. 

TABELA N° Descrição 

B-l Propriedades físicas de alguns materiais de engenharia 

B-2 Propriedades mecânicas de algumas ligas de alumínio forjado 

B-3 Propriedades mecânicas de alguns aços-carbono 

B-4 Propriedades mecânicas de algumas ligas de ferro fundido 

B-5 Propriedades de alguns plásticos de engenharia 


li 




764 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS APÊNDICE B 


Tabela B-1 Propriedades físicas de alguns materiais de engenharia 


Dados de várias fontes.' Essas propriedades são essenda Imente similares para todas as ligas dos 
materiais particulares. 


Material 

Módulos de 
elasticidade £ 

Módulos de rigidez G 

Relação Densidade Densidade 
de Poisson v de peso y de massa p 

Gravidade 

específica 


Mpsi 

GPa 

Mpsi 

GPâ 


Ib/pol 3 

Mg/m 3 


Liga de alumínio 

10,4 

71,7 

3,9 

26,8 

0,34 

0,10 

2,8 

2,8 

Cobre-berílio 

18,5 

127,ó 

7,2 

49,4 

0,29 

0,30 

8,3 

8,3 

Latõo r bronze 

16,0 

110,3 

6,0 

41,5 

0,33 

0,31 

8,6 

8,6 

Cobre 

17,5 

120,7 

6,5 

44,7 

0,35 

0,32 

8,9 

8,9 

Ferro, fundido, 
cinzento 

15,0 

103,4 

5,9 

40,4 

0,28 

0,26 

7,2 

7,2 

Ferro, fundido, 
dúctil 

24,5 

168,9 

9,4 

65,0 

0,30 

0,25 

6,9 

6,9 

Ferro, fundido, 
maleável 

25,0 

172,4 

9,6 

66,3 

0,30 

0,26 

7,3 

7,3 

Liga de magnésio 

ó,5 

44,8 

2,4 

16,8 

0,33 

0,07 

1,8 

1,8 

Liga de níquel 

30,0 

206,8 

11,5 

79,6 

0,30 

0,30 

8,3 

8,3 

Aço, carbono 

30,0 

206,8 

11,7 

80,8 

0,28 

0,28 

7,8 

7,8 

Uga de aço 

30,0 

206,8 

11,7 

80,8 

0,28 

0,28 

7,8 

7,8 

Aço Inoxidável 

27,5 

189,ó 

10,7 

74,1 

0,20 

0,28 

7,8 

7,8 

Liga de titânio 

16,5 

113,8 

6,2 

42,4 

0,34 

0,16 

4,4 

4,4 

Liga de zinco 

12,0 

82,7 

4,5 

31,1 

0,33 

0,24 

6,6 

6,6 


* Propriedades de alguns metais e ligas. Companhia Internacional do Níquel. Inc., NY; Manual dos metais. 
Sociedade Americana de Metals, Parque dos Materials, OH. 


Tabela B-2 Propriedades mecânicas de algumas tigas de alumínio forjado 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes para informações mais precisas. 


Liga de 

alumínio 

forjado 

Condição 

Resistência à fração 
<2% de destacamento) 

Resistência final 
ã tração 

Resistência à 
fadiga em 

5E8 ciclos 

Alongamento 
acima de 2 pol 

Dureza 

Brinell 



kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

-HB 

1 100 

Chapa recozlda 

5 

34 

13 

90 



35 

23 


Laminada o frio 

22 

152 

24 

165 



5 

44 

2024 

Chapa recozlda 

11 

76 

26 

179 



20 

— 


Tratada térmica mente 42 

290 

64 

441 

20 

138 

19 

— 

3003 

Chapa recozlda 

6 

41 

16 

no 



30 

28 


Laminada a frio 

27 

186 

29 

200 



4 

55 

5052 

Chapa recozlda 

13 

90 

28 

193 



25 

47 


Laminada a frio 

37 

255 

42 

290 



7 

77 

6061 

Chapa recozlda 

8 

55 

18 

124 



25 

30 


Tratada termlcamente 40 

276 

45 

310 

14 

97 

12 

95 

7 075 

Barra recozlda 

15 

103 

33 

228 



16 

Ó0 


Tratada termlcamente 73 

503 

83 

572 

41 

97 

11 

150 


* Propriedades de alguns metais e ligas. Companhia Internacional do Níquel lnc„ NY; Manuai dos metais. 
Sociedade Americana de Metais, Parque dos Materials, OH. 
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Tabela B-3 Propriedades mecânicas de alguns aços-carbono 

Dados de várias fontes/ Valores aproximados. Consulte os fabricantes para informações mais precisas, 


Número 

SAE / AISI 

_ _ Resistência à tração 

on içao (2% de deslocamento) 

Resistência final 
à tração 

Alongamento 
□címa de 2 pol 

Dureza 

Brinell 


kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

-HB 

1 010 

Laminado a quente 

26 

179 

47 

324 

28 

95 


Laminado a tüo 

44 

303 

53 

365 

20 

105 

1 020 

Laminado □ quente 

30 

207 

55 

379 

25 

111 


Laminado □ frio 

57 

393 

Ó8 

469 

15 

131 

1 030 

Laminado a quente 

38 

259 

Ó8 

469 

20 

137 


Normalizado □ 1 650°F 50 

345 

75 

517 

32 

149 


Laminado □ trio 

64 

441 

76 

524 

12 

149 


T&R a 1 000°F 

75 

517 

97 

669 

28 

255 


T&R a 800 a F 

84 

579 

106 

731 

23 

302 


T&R a 400 a F 

94 

648 

123 

848 

17 

495 

1 035 

Laminado □ quente 

40 

276 

72 

496 

18 

143 


Laminado □ trio 

67 

462 

80 

552 

12 

163 

1 040 

Laminado □ quente 

42 

290 

76 

524 

18 

149 


Normalizado □ 1 Ó50 D F 54 

372 

86 

593 

28 

170 


Laminado a frio 

71 

490 

85 

586 

12 

170 


T&R a 1 200 D F 

63 

434 

92 

634 

29 

192 


T&R a 800 a F 

80 

552 

110 

758 

21 

241 


T&R a 400 a F 

86 

593 

113 

779 

19 

262 

1 045 

Laminado a quente 

45 

310 

82 

565 

16 

163 


Laminado a frio 

77 

531 

91 

Ó27 

12 

179 

1 050 

Laminado a quente 

50 

345 

90 

621 

15 

179 


Normalizado a 1 650°F 62 

427 

108 

745 

20 

217 


Laminado a trio 

84 

579 

100 

689 

10 

197 


T&R a 1 20O D F 

78 

538 

104 

717 

28 

235 


T&R a 800 a F 

115 

793 

158 

1 089 

13 

444 


T&R a 400 a F 

117 

807 

163 

1 124 

9 

514 

1 0Ó0 

Laminado □ quente 

54 

372 

98 

Ó7Ó 

12 

200 


Normalizado □ 1 óSOT 61 

421 

112 

772 

18 

229 


T&R a 1 200°F 

76 

524 

116 

800 

23 

229 


T&R a 1 000°F 

97 

669 

140 

965 

17 

277 


T&R a 800 a F 

111 

765 

156 

1 076 

14 

311 

1 095 

Laminado □ quente 

66 

455 

120 

827 

10 

248 


Normalizado □ 1 Ó50°F 72 

496 

147 

1 014 

9 

13 


T&R a 1 200°F 

80 

552 

130 

896 

21 

269 


T&R a 800 a F 

112 

772 

176 

1 213 

12 

363 


T&R a ó00 a F 

118 

814 

183 

1 262 

10 

375 


Manual SAF, Socíedacfe dos Engenheiras Automotivas, Warrencfale, PA; Manuat das metais , Sociedade Americana de Metais, Parque dos 
Materials, OH. 
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Tabela B-4 Propriedades mecânicas de algumas ligas de ferro fundido 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes para informações mais precisas 


Liga de ferro fundido Condição 


Resistência â tração 
(2% de deslocamento) 


Resistência final 


Resistência à 
compressão 


Dureza 

Brineit 




kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

HB 

Ferro fundido cinzento 
- Classe 20 

Como 

fundido 

- 

- 

22 

152 

83 

572 

156 

Ferro fundido cinzento 
- Classe 30 

Como 

fundido 

- 

- 

32 

221 

109 

752 

210 

Ferro fundido cinzento 
- Classe 40 

Como 

fundido 

- 

- 

42 

290 

140 

965 

235 

Ferro fundido cinzento 
- Classe 50 

Como 

fundido 

- 

- 

52 

359 

1Ó4 

1 131 

262 

Ferro fundido cinzento 
- Classe ó0 

Como 

fundido 

“ 

- 

62 

427 

187 

1 289 

302 

Ferro dúctil 60-40-18 

Laminado 

47 

324 

65 

448 

52 

359 

160 

Ferro dúctil 65-45-12 

Laminado 

48 

331 

67 

462 

53 

365 

174 

Ferro dúctil 80-55-06 

Laminado 

53 

365 

82 

665 

56 

386 

228 

Ferro dúctil 120-90-02 

T&R 

120 

827 

140 

965 

134 

924 

325 


' Propriedades de alguns metais e ligas,. Companhia, Internacional do Níquel, Ine., NY: Manual dos metais, 
Sociedade Americana de Metals., Parque dos Materiais, OH. 


Tabela B-5 Propriedades de alguns plásticos de engenharia 

Dados de várias fontes,* Valores aproximados, Consulte os fabricantes para informações mais precisas, 


Material 

Módulos de 
elasticidade £ 
aproximados - * 

Resistência final 
à tração 

Resistência final 
ã compressão 

Alongamento 
acima de 2 pol 

Temp. 

Máx. 

Gravidade 

específica 


Mpsi 

GPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

°F 


ABS 

0,3 

£1 

6,0 

41,4 

10,0 

68,9 

5-25 

160-200 

1,05 

20-40% preenchido 
com vídro 

0,6 

4,1 

10,0 

68,9 

12,0 

82,7 

3 

200-230 

1,30 

Acetol 

0,5 

3,4 

8,8 

60,7 

18,0 

124,1 

60 

220 

1,41 

20-30% preenchido 
com vídro 

1-0 

6,9 

10,0 

68,9 

18,0 

124,1 

7 

185-220 

1,56 

Acrílico 

0,4 

Z8 

10,0 

68,9 

15,0 

103,4 

5 

140-190 

1,18 

Teflon (PTFE) 

0,2 

1,4 

5,0 

34,5 

6,0 

41,4 

100 

350-330 

Z10 

Náilon ó/ó 

0,2 

1,4 

10,0 

68,9 

10,0 

68,9 

60 

180-300 

1,14 

Náilon 11 

0,2 

1,3 

8,0 

55,2 

8,0 

55,2 

300 

180-300 

1,04 

20-30% preenchido 
com vidra 

0,4 

2,5 

12,8 

88,3 

12,8 

88,3 

4 

250-340 

1,26 

Policarbonafo 

0,4 

2,4 

9,0 

62,1 

12,0 

82,7 

100 

250 

1,20 

10-40% preenchida 
com vidra 

1-0 

6,9 

17,0 

117,2 

17,0 

117,2 

2 

275 

1,35 

HMW palietileno 

0,1 

0,7 

2,5 

17,2 

- 

- 

525 

- 

0,94 

Óxido de polifenileno 

0,4 

2,4 

9,6 

óó,2 

16,4 

113,1 

20 

212 

1,00 

20-30% preenchico 
com vidro 

1,1 

7,8 

15,5 

100,9 

17,5 

120,7 

5 

260 

1,23 

Poliproplleno 

0-2 

1,4 

5,0 

34,5 

7,0 

48,3 

500 

250-320 

0,90 

20-30% preenchido 
com vidro 

0,7 

4,8 

7,5 

51,7 

6,2 

42,7 

2 

300-320 

1,10 

Poliestireno impacto 

0,3 

Z1 

4,0 

27,6 

6,0 

41,4 

2-80 

140-175 

1,07 

20-30% preenchido 
com vidro 

0,1 

0,7 

12,0 

82,7 

16,0 

110,3 

1 

180-200 

1,25 

Polissulfona 

0,4 

2,5 

10,2 

70,3 

13,9 

95,8 

50 

300-345 

1,24 


T Enciclopédia de Plásticos Modernos, McGraw-Hill New York; Edição Referência dos Materials de Projeto de Máquinas , Publicação Penton, 
Cievetond, OH. 

A maioria dos plásticos não obedece à Ler de Hooke. Eles apresentem o módulo de elasticidade vansando cam o tempo e a temperatura. 





















Apêndice 


PROPRIEDADES 

GEOMÉTRICAS 

DIAGRAMAS E FÓRMULAS PARA CALCULAR OS PARÂMETROS 
SEGUINTES DE DIVERSOS SÓLIDOS GEOMÉTRICOS MAIS COMUNS 


V - 

volume 

II B II II 11 II II 11 

massa 

localização do centro de massa 

segundo momento de massa em tomo do eixo x = f (y 2 + z dm 
segundo momento de massa em tomo do eixo y =} (x^ + z^dm 
segundo momento de massa em torno do eixo z = J (jc 2 + y dm 
raio de giração em tomo do eixo x 
raio de giração em tomo do eixo y 
raio de giração em tomo do eixo z 


li 


766 


CINEMÁTICA E DINÂMICA DOS MECANISMOS APÊNDICE C 



(a) Prisma retangular 


V = abc 

m[a 2 + 




12 


m — V ■ densidade de massa 
X* z Cg - 2 

m{a 2 +c 2 J /n^J 2 +c 2 j 


12 


12 


k = \ — 

* 


k = i 


= *1 
£ ^ 


is. 

m 


lüj Cilindro 



V = xCl 


/nr 


4 = 


jfc — I *2L 

* \m 


/n = V ■ densidade de massa 

no eixo Zç g no eixo 

mhr 2 + / 2 ) 

/„ = /. = — - - 


y z 


12 


k =Jfc = M. 
7 \ m 



(cj Ci7 infiro vazado 


y = jr(fc 2 -a 2 )i 

m~V densidade de massa 


y Cg no eixo Zc g no eixo 

m(a 2 +b 2 J 

m(3a 2 +3i> 2 +í 2 ) 

lx ~ 2 

Iy ~ h ~ 12 

kl s 

II 

Ic = * = ,'iz. 

ríy ,1 

7 \ m 



(d) Cone circular reto 


„ r l k 
V-% —- 
3 

^3 h 

x <* m T 


I y = —mr 
x 10 


k - \1X- 

* 'im 


m~V < densidade de massa 
3 ?q no eixo Zc s no eixo 

m(l2r 2 + 3A 2 ) 

/„ = /, =-i-~- 1 


l y z 


80 


k = k = 





V = —ítr 3 
3 




no centro 


m = V ■ densidade de massa 

Vq no centro Zq no centro 


Iy = I v = / = — mr 2 

X y Z 5 

h K l |iü 
k jc fi y V 

\ m 


(e) Esfera 






























Apêndice 


DADOS DE MOLAS 


Estes sites têm informações sobre molas helicoidais de compressão e tração. Outros fabri¬ 
cantes podem estar disponíveis na sua região. Procure na Internet por outros sites específicos. 

http : //w w vv. sprin gmanu facturer. com 

http ://w ww.hardwareproducts.com 

http ://w wwleespring.com 

http : //www. cookspring. com 

http ://w ww.allrite.com 

http ://w ww.springfast.com 

http : //w ww. d omimonspring. c om 

http ://w ww.asbg.com 

http ://www.centuryspring.com 

http://www.thomasnet.com/products/springs-772 11605-1 .html 
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EQUAÇÕES PARA MOTORES 
MULTICILÍNDRICOS SUB OU 
SOBREBALANCEADOS 


E.l INTRODUÇÃO 

O Capítulo 14 desenvolveu as equações para forças, momentos e torques vibratórios em 
motores multi cilíndricos de configurações em linha ou em V. No Capítulo 14, é considerado 
que os mo entes de manivela estão todas exatamente balanceadas, uma hipótese que simplifica 
bastante as equações. Entretanto, alguns motores multidlíndricos sobrebalanceiam os moentes 
de manivela para reduzir as forças principais dos mancais, isso também pode ter um efeito nas 
forças e nos momentos vibratórios. 

Este apêndice fornece equações em substituição às versões simplificadas no Capitulo 14, 
e essas equações não supõem moentes de manivela exatamente balanceadas.* Os números das 
equações utilizados aqui correspondem àqueles no Capítulo 14 e podem ser substituídos pelos 
simplificados se desejado. Nas equações que seguem, m A é a massa equivalente do pino da 
manivela e a massa equivalente do pino do pistão, como definido no Capítulo 13. Os pa¬ 
râmetros m c e r c representam, respectivamente, amassa do contrapeso de qualquer mo ente da 
árvore de manivelas e o raio do CG do contrapeso. Todos os outros parâmetros são os mesmos 
definidos nos capítulos 13 e 14. 

Para um motor em linha (Seção 14.3), as forças vibratórias e os momentos vibratórios para 
um motor com um vixabrequmi sub ou sobrebalanceado são: 


* Essas equações 
completas são utilizadas 
no programa Encime (Ver 
Apêndice A). 
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n n 

COS (Út ^ COS + SCYíÚ) tjm ^ 

f=Í í=l 


F S X ={ m A+ m B) rü) 

cos (W + £co S <Pi + sénfaf + ^scn 
í=l r-1 

■ 

n n 

cos 2ü»^cos 2<pi + sen 2úX^ seii20,- 


+m c r c ü> 


?? 


71 


2 2 

m^tür 


í»l 


i=i 


F =m/ü)' 


í=l 


+m r ú) 

c c 


ti tf 

scnútt^cos^ - co S *h£ sen ^ 
i-l 

n 

sen^íüf + írj^cos^ - cosJú» + ffj^sen^- 


íol 


1 = 1 


(14.2d) 


M s = J rü ) 2 cosú)f^z i cos^ + sen z { sen 

* j=l i-l 

73 7 i 

cos [õ)t + n^j cos <p i +sen(W + sen^ 

í=i í=l 

71 7 ? 

cos2ú)f^z. cos 2^ +sen2úüí^z r sen20. 


+mrm 

c c 


2 2 

m E r <ú 


í=1 


i=i 


M s = m A rú) J 


t-L 


+m c r c m 


(14.6b) 


tt pi 

sen cos 0- - cos sen $• 

f—1 

71 

senÇú# + cos^- - cosjVítf + sen (fc 


í=i 


i=i 


Para um motor oposto ou em V (seções 14.7 e 14.8), as forças vibratórias e os momentos 
vibratórios para um motor com um virabrequim sub ou sobrebalanceado são: 

























EQUAÇÕES PARA MOTORES MULTICILÍNDROS SUB OU SOBREBALANCEADOS 


773 




n 

H 

J cos Y+m A rof 

cosáJ/^cos^. +senftv / senft 



í=1 

I 



jj 

n 

't 

+m r c ar 

cos^íw + ;rj^cos0. +sen(wf-h x) y s 

/-1 f-1 



n 

II 

jsen Y+m 

A ro ) 2 

senft>/V r cos^ - 

cosr^y, sen $ r - 



í=i 

j=! 



n 

n 


(14.10J) 


+m c r c a> 


sen (W + jtJ ^cos - eos + ;r) ^ sen^ 


i=] 


i=i 


A A 


F s = F s t i+, s v i 


Aí., 


+ M ^ ^ eosy+ m A rú > 2 

Ff 

Ff 

cos 0i 4-scnm/^Z‘ scn^ 


L f=l 

1 = 1 J 


+m £ .r t .úr 


f-i r# 

cos(íw + ;r)^T z. cos^sen(ay -f n\ y ■ senfe 


í=1 


i=l 


(14J lc) 


-M J# J sen 7+ m Á ror 


N N 

cos^ - cos Gir^z,- sen^ 


í=i 


f=i 


+m c r c ,Q) 


íf ir 

senfotf + ^J^z, cos<^ - cos(fitf 4- 


i=] 


M i + M v j 


Note que o torque de márcia não é afetado pela condição de balanceamento do virabre¬ 
quim, porque, á velocidade angular constante, o vetor aceleração da massa do pino da manive¬ 
la é centrípeto e não tem braço de momento. O momento de inércia adicionado ao virabrequim 
por qualquer massa sobrebalanceada aumentará 0 efeito do volante de inércia do virabrequim, 
reduzindo, dessa forma, sua tendência para mudar a velocidade angular na aceleração angular 
transiente. No entanto, o tamanho do volante de inércia físico do motor pode ser reduzido para 
compensar 0 virabrequim mais pesado. 



















Apêndice 


RESPOSTAS A PROBLEMAS 
SELECIONADOS 


CAPÍTULO 2 


FUNDAMENTOS DE CINEMÁTICA 

2-1 

a, 1 

b. 1 

c, 2 

d. 1 e. 7 f. 1 g. 4 


h. 4 

i. 4 

j-2 

k. 1 1.1 m. 2 n. 2 


o. 4 




2-3 

a, 1 

b. 3 

c.3 

d. 3 e.2 

2-4 

a, 6 

b. 6 

c. 5 

d. 4, mas 2 são acoplados dinamicamente 


2-5 unido por força 
2-6 

a. rotação pura 

b. movimento plano complexo 

c. translação pura 

d. translação pura 

e. rotação pura 

f. movimento plano complexo 

g. translação pura 

h. translação pura 

i. movimento plano complexo 
2-7 a, 0 b. 1 c. 1 d. 3 
2-8 a. estrutura - GDL — 0 

b. mecanismo - GDL = 1 

c. mecanismo - GDL = 1 

d. mecanismo - GDL = 3 
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FIGURA S3-1 

Soluções para os problemas 3-3 e 3-5. 




FIGURA S3-2 

Única solução para o 
Problema 3-ó. 


2-15 

a. Grashof 

b. não Grashof 

c. caso especial Grashof 

2-21 





a.M-1 

b.M=l 

c. M= 1 


á.M=l 

e. Af = -1 (um paradoxo) 

IM= 1 


g.M=l 

h. M = 0 (um paradoxo) 


2-24 

a. 1 

h.M= 1 


2-26 

M= 1 



2-27 

M = 0 



2-35 

M= \, mecanismo de quatro banas biela-manivela 

2-61 

a .M= 3 

b.M = 2 

c. M= 1 

2-62 

a. M = 1 

b.M = 2 

c.M=4 

CAPÍTULO 3 

SÍNTESE GRÁFICA DE MECANISMOS 


3-1 

a. Geração de trajetória 

b. Geração de movimento 

c. Geração de função 

d. Geração de trajetória 

e. Geração de trajetória 

Note que os problemas de síntese possuem diversas soluções válidas. Não podemos fornecer uma 
"resposta certa " para todos esses problemas de projeto. Cheque sua solução com urn modelo de 
papelão e/ou usando um dos programas citados no texto. 


3-3 Ver Figura S3 -1. 
3-5 Ver Figura S3 -1. 

3-6 Ver Figura S3-2. 
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FIGURA S3-3 

Uma passível solução para o Problema 3-8. 

3-8 Ver Figura S3-3. 

3-10 A solução utilizando a Figura 3-17 é mostrada na Figura S3-4. (Use o programa 
Fourbar (Ver Apêndice A) para checar sua solução.) 

3-22 O ângulo de transmissão varia de 31,5° a 89,9°. 




FIGURA S3-4 

Solução para o Problema 3-10. Encontrando os cognatos de um mecanismo de quatro barras 
mostrado na Figura 3-17. 
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* Esses arquivos podem 
ser adquiridos no site 
www. designo fmaehi tiery. 
com. Ver Apêndice A. 

** Linha no nome do 
arquivo representa o 
número da linha da tabela 
dos dados do problema. 


3-23 Manivela seguidor Grashof. O ângulo de transmissão varia de 58,1 a a 89,8°. 

3-31 L x = 160,6, L 2 = 81,3, L % - 200,2, L 4 = 200,2 mm. 

3-36 Duplo seguidor Grashof. Trabalha de 56° a 158° e de 202° a 310°. O ângulo de 
transmissão varia de 0 a a 90°. 

3-39 Triplo seguidor não Grashof. Pontos mortos a ±116°. O ângulo de transmissão 
varia de 0° a 88°. 

3-42 Triplo seguidor não Grashof Pontos mortos a ±55,4°. O ângulo de transmissão 
varia de 0° a 88,8°. 

3- 79 Elo 2 ~ 1, elo 3 = elo 4 = elo 1 = 1,5. Ponto do acoplador está em 1,414 @ 135° 

em relação ao elo 3. Coloque esses dados no programa Fourbar (Ver Apêndice A) 
para ver a curva do acoplador. 

CAPÍTULO 4 ANÁLISE DE POSIÇÃO 

4- 6 e 4-7 Ver Tabela S4-1 e o arquivo P07-04hWia.4br 
4-9 e 4-10 Ver Tabela S4-2. 

4-11 e 4-12 Ver Tabela S4-3. 

4-13 Ver Tabela S4-1. 

4-14 Abra o arquivo P07-04/Í7í/u3.4br** no programa Fourbar para ver esta solução.* 
4-15 Abra o arquivo P07-04/inha,4br** no programa FOURBAR para ver esta solução.* 
4-16 Ver Tabela S4-4. 

4-17 Ver Tabela S4-4. 

4-21 Abra o arquivo PÜ4-2 1.4br no programa Fourbar para ver esta solução.* 

4-23 Abra o arquivo P04-23.4br no programa Fourbar para ver esta solução.* 

4-25 Abra o arquivo P04-25.4br no programa FOURBAR para ver esta solução.* 

4-26 Abra o arquivo PG4-26.4br no programa Fourbar para ver esta solução.* 

4-29 Abra o arquivo P04-29.4br no programa FOURBAR para ver esta solução.* 

4-30 Abra o arquivo P04-30.4br no programa FOURBAR para ver esta solução.* 

4- 31 r { = -6,265, r 2 = -0,709. 

CAPÍTULO 5 SÍNTESE ANALÍTICA DE MECANISMOS 

5- 8 Dados: a 2 = "62,5 o , P 2y = 2,47, Ô 2 = 120" 

Para a díade esquerda: Considere: z - 1,075, § = 204,4 a , fi 2 = ” 2'7 a 

Calcule: W = 3,67 @ - 113,5° 

Para a díade direita: Considere: s = 1,24, y = 74°, y 2 ^ ” 40° 

Calcule: ü = 5,46 @-125,6° 
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TABELA S4-I 

Soluções para os problemas 4-6, 4-7 e 4-13 


Linha 

e 3 

aberto 

°4 

aberto 

Ângulo de 
transmissão 

83 

cruzado 

0 4 

cruzado 

Ângulo de 
transmissão 

a 

88,8 

117,3 

28,4 

-115,2 

-143,6 

28,4 

c 

-53,1 

16,5 

69,6 

173,3 

103,6 

ó9,ó 

e 

7,5 

78,2 

70,7 

-79,0 

-149,7 

70,7 

g 

-16,3 

7,2 

23,5 

155,7 

132,2 

23,5 

! 

-1,5 

103,1 

75,4 

-113,5 

141,8 

75,4 

k 

-13,2 

31,9 

45,2 

- 102,1 

-147,3 

45,2 

m 

-3,5 

35,9 

39,4 

-9ó r 5 

-135,9 

39,4 


TABELA S4-2 

Soluções para os problemas 4-9 e 4-10 

Linha 

03 

aberto 

Cursar 

aberto 

0 3 

cruzado 

Guia 

cruzada 

a 

180,1 

127,0 

-0,14 

-76,2 

c 

205,9 

248,9 

-25,90 

-116,8 

e 

175,0 

416,6 

4,20 

-596,9 

g 

212,7 

688,3 

-32,70 

-378,5 


TABELA S4-3 Soluções para os problemas 4-11 e 4-12 


Linha 

83 

aberto 

0 4 

aberto 

pé 

aberta 

0 3 

cruzado 

0 4 

cruzado 

Kft 

cruzado 

a 

232,7 

142,7 

45,5 

-259,0 

-169,0 

45,5 

c 

91,4 

46,4 

69,1 

118,7 

163,7 

154,9 

e 

158,2 

128,2 

156,7 

-96,2 

- 66,2 

144,8 


TABELA S4-4 

Soluções para os problemas 4-16 e 4-17 

Linha 

03 

aberto 

04 

aberto 

0 3 

cruzada 

0 4 

cruzado 

a 

173,6 

-177,7 

-115,2 

-124,0 

c 

17,6 

64,0 

-133,7 

180,0 

e 

-164,0 

-94,4 

111,2 

41,6 

g 

44,2 

124,4 

-69,1 

-149,3 

i 

37,1 

120,2 

-67,4 

-150,5 
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Y 



FIGURA SS-1 

Solução para o Problema 5-11. Abra a arquivo P05-11 no programa FOUR8AR (ver Apêndice 
A) para mais informações. 


FIGURA S5’2 



Solução para o Problema 5-15. Abra o arquivo P05-15 no programa Fourbar (Ver Apêndice A) 
para mais informações. 
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Y 

k 



X 


FIGURA S5-3 

Solução para o Problema 5-19. Abra o arquivo P05-19 rio programa Foursar (Ver Apêndice A) 
para mais informações. 


5-11 


5-15 


5-19 


5-26 Dados: 


Ver Figura S5-1 paia solução. Os comprimentos dos elos são: 

Elo 1 - 4,35, Elo 2 = 3,39, Elo 3 = 1,94, Elo 4 = 3,87 

Ver Figura S5-2 paia solução. Os comprimentos dos elos são: 

Elo 1 = 3,95, Elo 2 = 1,68, Elo 3 = 3,05, Elo 4 = 0,89 

Ver Figura S5-3 para solução. Os comprimentos dos elos são: 

Elo 1 = 2, Elo 2 = 2,5, Elo 3 = 1, Elo 4 = 2,5 

a 2 = -45°, P 21 = 184,78 mm, S 2 = -5,28° 

a 3 = -90°, P 3 1 = 277,35 mm, 5 3 = -40,47 c 


0 lx =86 mm 


0 2 y = ~ 132 mm 


0 4x = 104 mm 0 4y = —-155 mm 

Para a díade esquerda: Calcular: p 2 = -85,24° = ~164,47 c 

Calcular: JF= 110,88 mm 0 = 124,24° 
Calcular: Z = 46,74 mm 4> = 120,34° 


Para a díade direita: Calcular: y 2 = -75,25° 

Calcular: U= 120,70 mm 
Calcular: S = 83,29 mm 


y 3 = ”159,53° 
o= 104,35° 
y = 152,80° 
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5-33 Dados: a 2 = 
a 3 = - 

°2x- 

o 4x = 

Para a díade esquerda: 


Para a díade direita: 


5-35 Dados: a 2 — 
a 3 = 
02 ,“ 
° 4 x = 

Para a díade esquerda: 


Para a díade direita: 


-25°, 

" 101 °, 

-6,2 mm 
28,0 mm 
Calcular p 2 = 
Calcular W= 
Calcular Z= 
Calcular = 
Calcular U = 
Calcular S = 
—29,4°, 

-2,3 o , 

-111,5 mm 
“111,5 mm 
Calcular p 2 
Calcular W- 
Calcular Z= 
Calcular: y 2 = 
Calcular U - 
Calcular S = 


P 2 i = 133,20 mm, 
P 31 = 238,48 mm, 
0 2 ^ = -164,0 mm 
— “121,0 mm 
-53,07° p 3 

128,34 mm 0 = 

85,45 mm cp = 

: -77,26° y 3 

92,80 mm <r = 

83,29 mm \j/ ■- 

P 1A - 99,85 mm, 
P 2Í = 188,23 mm, 
0 2y — -183,2 mm 
0 4y = -38,8 mm 
= 69,98° p 3 

= 100,06 mm 0 = 

306,82 mm § « 

^ -4,95° y 3 - 

232,66 mm <r = 

167,17 mm >j/ - 


5 2 = “12,58° 

5 3 = "51,64° 


= -94,11° 

= 118,85° 

= 37,14° 

= -145,66° 

= 119,98° 

= 65,66 a 

5 2 = 7,48° 

5 3 - ”53,75 c 


—139,9 P 
150,03° 
-49,64° 

= -48,81* 

62,27* 

-88,89° 


CAPÍTULO 6 ANÁLISE DE VELOCIDADE 


* Esses arquivos podem 
ser adquiridos no site 
www. design o fmach inery. 
com. Ver Apêndice A. 


6-4 e 6-5 Ver Tabela S6-Í e arquivo P07-04 tinhaAbr. 

6-6 e 6-7 Ver Tabela Só-2. 

6-8 e 6-9 Ver Tabela S6-3. 

6-10 e 6-11 Ver Tabela S6-4. 

6-16 F a - 0,305 m/s @ 124,3°, V B = 0,292 m/s @ 180°, V c = 0,144 pol/s 
@ 153,3°, tu 3 = 5,69 rad/s. 

6-47 Abrir o arquivo P06-47.4br no programa Fourbar para ver a solução. 1,1 

6-48 Abrir o arquivo PÜ6-48.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

6-49 Abrir o arquivo P06-49.4br no programa FOURBAR para ver a solução. 1 * 1 

6-51 Abrir o arquivo P06-51.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

6-62 Abrir o arquivo PÜ6-62.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

«-«5 V A = 2,4 m/s, V B = 2,926, = 4,135, V |m! = 1,674, <ü 3 = -70 rad/s. 
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TABELA Só- 1 Soluções para os problemas 6-4 e 6-5 (m/s, rad/s, graus) 


Linha 

aberto 

oj 4 

aberto 

Vp 

mag 

Vp 

ang 

cruzado 

“4 

cruzado 

Vp 

mag 

Vp 

ang 

a 

-6,0 

"4,0 

l,03ó 

58,2 

"0,óó 

-266 

0,559 

129,4 

c 

-12 ,7 

"19,8 

6,955 

"53,3 

"22,7 

"15,7 

3,025 

199,9 

© 

1,85 

"40,8 

6,617 

-12,1 

"23,3 

19,3 

3,553 

420 

g 

76,4 

146,8 

20,279 

929 

239,0 

1Ó8,Ó 

30,457 

153,9 

i 

"25,3 

25,6 

2,619 

-13,4 

56,9 

6,0 

12103 

70,4 

k 

"5ó,2 

"94,8 

11,074 

-77,4 

-55,6 

"16,9 

9,213 

79,3 

m 

18,3 

83,0 

17,292 

149,2 

7,73 

-57,0 

14,511 

133,5 


TABELA Só-2 

Soluções para os problemas ó-ó e 6-7 (m/s, rad/s, graus) 

Unha 

mag 

v A 

ang 

UJ3 

aberto 

Vq mag 
aberto 

£U3 

cruzado 

V B mag 
cruzada 

O 

0,356 

135 

-2,47 

-0,251 

2,47 

-0,252 

c 

1,143 

-120 

5,42 

-1,054 

-5,42 

-0,090 

© 

6,350 

135 

-8,86 

-4,818 

8,86 

-4,161 

g 

17,700 

60 

-28,80 

18,768 

28,80 

-0,988 


TABELA Só-3 Soluções para os problemas 6-8 e 6-9 (m/s, rad/s, graus) 


Linha 

V A 

mag 

V A 

ang 

«3 

aberto 

^desfiz 

aberto 

V B mag 
aberto 

ü>3 

cruzado 

^desfiz 

cruzado 

V B mag 
cruzada 

o 

0,508 

120,0 

-10,3 

0,851 

1,046 

3,6 

-0,851 

0,371 

c 

6,096 

135,0 

23,7 

1,854 

3,620 

6,5 

6,548 

0,986 

e 

-4,572 

165,0 

"27 

-4,470 

0,137 

-44,5 

-0,434 

2,261 


TABELA Só-4 

Soluções para os problemas ó-10 e ó-l 1 

Linha 

tü3 

aberto 

M 4 

aberta 

íí 13 

cruzado 

M4 

cruzado 

a 

326 

16,9 

-75,2 

-59,6 

c 

10,7 

-26 

-8,2 

5,1 

e 

-158,3 

-81,3 

-116,8 

-193,9 

Q 

-8,9 

-40,9 

-48,5 

-16,5 

1 

-40,1 

47,9 

59,6 

-28,4 
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TABELA S7-1 Soluções para os problemas 7-3 e 7-4 (m/s 2 , rad/s 2 , graus) 


Linha 

G 3 

aberto 

CI4 

aberto 

A p 

mag 

A P 

ang 

«3 

cruzado 

a4 

cruzado 

Ap 

mag 

Ap 

ang 

a 

26,1 

53,3 

10,6 

240,4 

77,9 

50,7 

7,6 

-11,3 

C 

"154,4 

-71,6 

111,8 

238,9 

-65,2 

-148,0 

90,3 

100,6 

ê 

331,9 

275,6 

260,6 

264,8 

1 287,7 

1 344,1 

491,2 

-65,5 

9 

”23 510,0 

"19 783,0 

4 386,3 

191,0 

-43 709,0 

-47 436,0 

ó 950,3 

-63,0 

i 

"344,6 

505,3 

241,1 

"81,1 

121,9 

-728,0 

707,9 

150,0 

k 

”2 693,0 

”4 054,0 

1 429,3 

220,2 

311,0 

1 672,1 

705,1 

-39,1 

m 

680,8 

149,2 

892,8 

261,5 

9 266,1 

10 303,0 

1 621,3 

103,9 


TABELA S7-2 Soluções para os problemas 7-5 e 7-6 (m/s 2 , rad/s 2 graus) 


Linha 

a a 

mag 

a a 

ang 

G 3 

aberto 

A fi mag 
aberto 

A fi ang 

aberto 

cruzado 

Ag mag 
cruzado 

Agang 

cruzado 

a 

3,6 

”135 

25 

3,1 

180 

-25 

1,9 

180 

c 

17,2 

153 

-29 

18,0 

180 

29 

12,4 

180 

e 

317,5 

45 

-447 

169,0 

0 

447 

281,8 

0 

9 

1 778,0 

150 

-1 136 

1 592,3 

180 

1 136 

1 484,1 

180 


TABELA S7-3 Soluções para os problemas 7-7 e 7-8 (m/s 2 , rad/s 2 graus) 


Linha 

“3 

aberto 

G 4 

aberto 

A desiiz 
aberto 

G 3 

cruzado 

G 4 

cruzado 

A desliz 
cruzado 

a 

130,5 

130,5 

-3,26 

-9,9 

-9,9 

"3,26 

c 

”212,9 

-212,9 

27,40 

-217,8 

™217,8 

2,86 

e 

89á r 3 

896,3 

-46,19 

595,6 

595,6 

7,04 


TABELA S7-4 Soluções para o Problema 7-9 (rad/s 2 ) 


Linha 

G 3 

aberto 

G 4 

aberto 

G 3 

cruzado 

G 4 

cruzado 

a 

3 191 

2 492 

-6 648 

-5 949 

c 

314 

228 

87 

147 

e 

2 171 

-6 524 

7 781 

5414 

9 

-22 064 

-23 717 

-5 529 

”29 133 

i 

-5 697 

-3 380 

-2 593 

-7 184 
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CAPÍTULO 7 ANÁLISE DE ACELERAÇÕES 


7-3 e 7-4 Ver Tabela S7-1 e arquivo P07-04/i«/ia.4br. 

7-5 e 7-6 Ver Tabela S7-2. 

7-7 e 7-8 Ver Tabela S7-3. 

7-9 Ver Tabela S7-4. 

7-12 7,02 m/s 2 . 

7-21 A Á = 26,26 m/s 2 ® 211,1 °, A g = 8,328 m/s 2 @ -13,9°. 

7-24 A a = 16 m/s 2 @ 237,6°, ^ = 12,01 m/s 2 @ 207,4°, a 4 = 92 rad/s 2 . 

7-28 A a =39,38 m/s 2 @ -129°, A g = 39,7 m/s 2 @ -90°. 

7-39 Abrir o arquivo PÜ7-39.4br no programa Fourbar para ver a solução.* 

7-40 Abrir o arquivo P07-40.4br no programa Fourbar para ver a solução.* 

7-41 Abrir o arquivo P07-41.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

7-42 Abrir o arquivo P07-42.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

7-44 Abrir o arquivo P07-44.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

7-56 Pico a 30,6 para 32,7 km/h; carga desliza a 26,1 para 31,4 km/h. 

7-76 A d = 191,87 m/s 2 @ 150,8°, a 6 = 692,98 md/s 2 . 

7-78 A 4 = 17,20 m/s 2 @ -119,7°, A b = 33,97 m/s 2 @ -26,09°, A p = 18,55 m/s 2 @ 
-53,65°, a 4 = 431,175 rad/s 2 . 

7-87 A c =0,953 m/s 2 @90°. 


CAPÍTULO 8 PROJETO DE CAMES 

A maioria dos problemas neste capítulo de carne refere-se a projetos com mais de uma 
solução correta. Use o programa DYNACAM para conferir sua solução obtida no Mathcad , 
Matíab , Excel, ou TKSoher e também para explorar várias soluções e compará-las a fim de 
encontrar a melhor para as situações em cada problema. 

8-1 Ver Figura S8-la. 

8-2 Ver Figura S8-lb. 

8-4 <j> = 4,9°. 

8-6 íj> = 13,8°. 


CAPÍTULO 9 TRANSMISSÕES POR ENGRENAGENS 

9-1 Diâmetro primitivo = 5,5, passo circular - 0,785, adendo = 0,25, dedendo = 
0,313, espessura do dente = 0,393, folga = 0,063. 


9-5 a. pj = A b.p d = 2,67 

9-6 Considere o valor mínimo de dentes — 17, então: pinhão = 17 dentes e diâmetro 
primitivo de 2,125 pol. Engrenagem =153 dentes e diâmetro primitivo de 19,125 pol 
Razão de contato = 1,7. 


* Esses arquivos podem 
ser adquiridos no site 
www.dcsígnofmcchinciy. 
com. Veja Apêndice À, 
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FIGURA S8-1 

Soluções para os problemas 8-1 e 8-2. 

9-7 Considere o valor mínimo de dentes =17, então: pinhão = 17 dentes e diâmetro pri¬ 
mitivo de 2,83 pol. Engrenagem =136 dentes e diâmetro primitivo de 22,67 pol. Uma 
engrenagem intermediária de qualquer diâmetro é necessária para obter uma razão 
positiva. Razão de contato =1,7. 

9-10 Três estágios de 4,2:1, 4:1 e 4,167:1 resultam em-70:1. Estágio 1 = 20 dentes (d = 2,0 
pol) para 84 dentes (d = 8,4 pol). Estágio 2 = 20 dentes (d = 2,0 pol) para 80 dentes (d 
= 8,0 pol). Estágio 3 = 18 dentes (d = 1,8 pol) para 75 dentes (d = 7,5 pol). 

9-12 A raiz quadrada de 150 é > 10, então serão necessários três estágios. 5x5x6= 150. 
Utilizar um número mínimo de dentes =18 resulta em 18:90, 18:90 e 18:108 dentes. 
Os diâmetros primitivos são 3,0,15 e 18 pol. Uma engrenagem intermediária (18 den¬ 
tes) é necessária para tomar a razão total positiva. 

9-14 Os fatores 5x6 = 30. As razoes 14:70 e 12:72 revertem às mesmas distâncias de cen¬ 
tro de 4,2. Os diâmetros primitivos são 1,4, 1,2, 7 e 7,2. 

9-16 Os fatores 7,5 x 1Q = 75. As razões 22:165 e 17:170 revertem às mesmas distâncias de 
centro de 6,234. Os diâmetros primitivos são 1,833, 1,4167, 13,75 e 14,167. 

9-19 Os fatores 2 x 1,5 = 3. As razões 15:30 e 18:27 revertem ás mesmas distâncias de 
centro de 3,75. Os diâmetros primitivos são 2,5, 5, 3 e 4,5. O par reverso utiliza o 
mesmo primeiro estágio 1:2 do par direto, então é necessário um segundo estágio de 
1:2,25 que é obtido com um conjunto de engrenagens 12:27. A distância de centro do 
estágio reverso 12:27 é 3,25, que é menos do que o do estágio direto. Isso permite que 
engrenagens reversas se acoplem através da engrenagem intermediária de qualquer 
diâmetro satisfatório para reverter a direção da saída. 

9-21 Para a velocidade baixa de 6:1, os fatores 2,333 x 2,571 = 6. As razões 15:35 e 14:36 
revertem à mesma distância de centro de 3,125. Os diâmetros primitivos são 1,875, 
4,375, 1,75 e 4,5. O segundo par utiliza o mesmo primeiro estágio 1:2,333 do par 
de baixa velocidade, necessitando de um segundo estágio de 1:1,5, obtido com um 
conjunto de engrenagens 20:30 que reverte ã mesma distância de centro de 3,125. Os 
diâmetros primitivos adicionais são 2,5 e 3,75. O trem reverso também utiliza o mes¬ 
mo primeiro estágio 1:2,333 de ambos os trens diretos, necessitando de um segundo 
estágio de 1:1,714, obtido com um conjunto de engrenagens 14:24. A distância de 
centro do estágio reverso 14:24 é 2,375, que é menos que os dos estágios diretos. Isso 
permite às engrenagens reversas se conectarem através de uma engrenagem interme¬ 
diária de qualquer diâmetro aceitável para reverter o sentido da saída. 
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9-25 a. ia 2 = 790, c. o braç0 = -4,544, e. m 6 = -61,98 

9-26 a. (ú 2 --59, ç. íú braço = 61,54, e. w 6 = -63,33 

TABELA S9-1 Solução para o Problema 9-29 

Relações de transmissão possíveis para transmissão composta por engre- 


nagem do dois estágios, para uma relaçao total de 2,71828 

Pinhão 1 

Engrena¬ 
gem 1 

Relaçao 1 

Pinhão 2 

Engrena¬ 
gem 2 

Relaçao 2 

Relaçao de 
transmissão 

Erro 

absoluto 

25 

67 

2,68 

70 

71 

1,014 

2,718 285 71 

5,71 E-06 

29 

57 

l,96ó 

47 

65 

1,383 

Z 718 268 53 

L15E-05 

30 

32 

1,067 

31 

79 

2,548 

Z718 279 57 

430E-07 

30 

64 

2,133 

62 

79 

1,274 

2,718 279 57 

4,30E J 07 

31 

48 

1,548 

45 

79 

1,756 

Z718 279 57 

430E-07 

31 

64 

2,065 

60 

79 

1,317 

Z718 279 57 

430E-07 

31 

79 

2,548 

75 

80 

1,067 

Z718 279 57 

430E-07 

35 

67 

1,914 

50 

71 

1,420 

Z71B285 71 

5,71 E-06 


9-27 a. 560,2 rpm e 3,57 para 1, b.x = 560,2 x 2 - 800 = 320,4 rpm 

9-29 Ver Tabela S9-1 para solução. A terceira linha possui o menor erro e as menores en¬ 
grenagens. 

9-35 r| —0,975. 

9-37 p = 0,998. 

9-39 ü> l = “1 142,9 rpm, tu 2 = -3 200,0 rpm. 

9-41 üüj = 391,8 rpm, — 783,7 rpm. 

9-43 ü) G =-12,4 rpm, cúp = -125,1 rpm. 

9-67 4=21,51°. 

9-69 Relação de transmissão = 2,4 e razão de contato = 1,698. Passo circular = 0,785, passo de 
base = 0,738, diâmetros primitivos =6,25 e 15, diâmetros externos = 6,75 e 15,5, distân¬ 
cia entre centros = 10,625, adendo = 0,250, dedendo = 0,313, profundidade total = 0,562 
5, íbiga = 0,063 (tudo em polegadas). 

9- 71 Quatro estágios com fatores 6x5x5x5x5 = 750. Estágio 1 = 14 dentes para 84 den¬ 

tes. Estágios 2, 3 e 4 = 14 dentes para 70 dentes. Saída na mesma direção da entrada 
devido ao mesmo número de estágios. 

CAPÍTULO 1D FUNDAMENTOS DE DINÂMICA 

10- 1 CG @212,3 mm da extremidade, /„ = 20 N-mm-s 2 , k = 228,3 mm. 

10-2 CG @ 193,3 mm da extremidade, l m = 11 N-mm-s 2 , k = 215,4 mm. 

10-4 

a. x = 3,547, j = 4,8835, z- 1,4308, w = -1,3341 

b. x = -62,029, y = 0,2353, z = 17,897, w = 24,397 

10-6 a. Em série: k^= 3,09 N/mm, domínio da mola mais macia, 

b. Em paralelo: k e j-= 37,4 N/mm, domínio da mola mais dura. 
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10-9 

a. Em série: c^= 1,09 N/mm, domínio do amortecedor mais macio. 

b. Em paralelo: c^= 13,7 N/mm, dominio do amortecedor mais duro. 

10-12 k ef ^ 4,667 N/mm, m ef = 0,278 kg 

10-14 k e ^= 240 N/mm, ny=72kg 

10-20 Massa equivalente na primeira engrenagem = 9,46 kg, segunda engrenagem = 16,81 kg, 
terceira engrenagem = 37,83 kg, quarta engrenagem = 151,13 kg. 

10-21 Constante equivalente de mola no seguidor = 54 N/mm. 


CAPÍTULO 11 ANÁLISE DE FORÇA DINÂMICA 

11-3 Abrir o arquivo PI 1 -03/ih/ta.sld no programa Slider para ver a solução. 3,1 
11-4 Abrir o arquivo P1 1 -03/m/ifj.sld no programa Slider para ver a solução.* 

11-5 Abrir o arquivo PI 1 -05linhaAbr no programa Fourbar para ver a solução.* 

11-6 Abrir o arquivo P11 -05/i/t Aíi.4br no programa FOURBAR para ver a solução.* 

11-7 Abrir o arquivo PI 1 -01 linhaAbr no programa FOURBAR para ver a solução.* 

11-12 F l2x = "1 246 N, F X2y = 940 N; F lAx = 735 N, F ÍAy ^ -2219 N; 

= 306 N, F %ly = -183 N; F 4%x = 45,1 N, = -782 N; T V1 = 7,14 N-m 

11-13 Abrir o arquivo P11 -13.4br no programa Fourbar para ver a solução.* 

11-14 F 12 = 5 685N, ^ 32 = 5738 N, ^ 43 = 5685 N, F 14 -3158N, 

F mâ0 = 23ÓN, JFI= 0,645. 

11-25 r 12 = 31,523 N-m 

11-40 Momento de inércia de massa necessário no volante de inércia = 0,1672 kg-m 2 . Mui¬ 
tas geometrias de volante de inércia são possíveis. Supondo um cilindro de aço com 
um raio de 190,5 mm, espessura = 97 mm. 


CAPÍTULO 12 BALANCEAMENTO 


* Esses arquivos podem 
ser adquiridos no site 
ww w. design o fmachmery. 
com. Ver Apêndice A. 


12-1 



a. m b r b — 0,934, 

e fc = -75,5° 




c.m b r b = 5,932, 

0 fc = 152,3“ 




e. m b r b = 7,448, 

0 É =-80,76° 



12-5 

a. m a r a = 0,814, 

0„ =-175,2°, 

m bb = 5 - 50 > 

0 È “152,I° 


c - m a r a = 1 W 1 ’ 

0^-154,4°, 

m bb = 7 ’ 993 ’ 

0 È = 176,13° 


6. ny a = 6,254, 

e fl =-84,5°, 

™ bb “3,671, 

9 4 —73,9 o 

12-6 

W a = 1,61 kg, 

0 fl = 44,44°, 

= 0,97 kg, 

0* =-129,4° 

12-7 

W a = 1,905 kg, 

0 fl —61,8°, 

W„= 1,411 kg, 

0 È " 135° 


12-8 Estes são os mesmos mecanismos do Problema 11-5. Abrir o arquivo P11 ~05/i?r/ia.4br 
no programa Fourbar para conferir a solução.* Utilize, então, o programa para cal¬ 
cular os dados do volante de inércia. 
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12-9 Abrir o arquivo P 12-G9.4hr no programa FOURBAR para conferir a solução.* 

12-14 *3 = 87,9 mm, 03=180°, * 4 = 76,2mm, 0 4 = 9O° 

12-16 W A = 4,382 kg, 0 4 = 160,19°, W 5 = 6,309 kg, 0 5 - 56,49° 

12-18 dy — 18,95 mm, 0 3 =-147,46°, ^20,8 mm, 0 4 ^ 28,94° 

12- 38 Plano 2: e = 2,87 mm, 0 = -152,15°. Plano 3: e = 4,67 mm, 0 = 19,36°. 

CAPÍTULO 13 DINÂMICA DE MOTOR 

13- 1 Solução exata — -1084,0535 m/s @ 299,156° e 200 rad/s. 

Aproximação da série de Fourier = -1084, 6722 m/s @ 299,156° e 200 rad/s. 
Erro = -0,0571% (-0,000 571) 

13-3 Torque de potência = 230 N-m (aprox.). Força de potência = 13,976 N. 

13-5 Torque de potência = 230,436 N-m (aprox.). Torque de potência = 230,479 N-m 
(exato). 

Erro = 0,0186% (0,000 186) 

13-7 a. m b = 1,310 kg em l b = 182,9 mm, m = 2,191 kg em = 109,5 mm 

b. m b = 1,401 kg em í b = 182,9 mm, m ü = 2,102 kg em l & = 121,9 mm 

c. I mode ,= 0,0781 kg-m 2 , Eiro = 11,48% (0,114 8) 

13-9 m 2a = 3,152 kg em r a = 88,9 mm, = 0,0249 kg-m 2 . Erro-26,5% 

(-0,265) 

13-11 Abrir o arquivo PI3-11 .eng no programa ENGINE para conferir a solução.* 

13-14 Abrir o arquivo PI3-14.cng no programa Engine para conferir a solução.* 

13- 19 Abrir o arquivo PI 3- 19.eng no programa Engine para conferir a solução. * 

CAPÍTULO 14 MOTORES MULTICILÍNDRICOS 

Utilize o programa Engine para conferir as soluções.* 

14- 23 Produto mr nos eixos de balanceamento = 0,0223 kg-m ou 0,219 N-m. 

CAPÍTULO 15 DINÂMICA DE CAME 

15- 1 a 15-5 Utilize o programa Dynacam (Ver Apêndice A) para resolver esses proble¬ 

mas. Não há apenas uma resposta certa para esses problemas de projeto. 

15-6 Ver Tabela SI5-1. 

15-7 a 15-19 Utilize o programa Dynacam (Ver Apêndice A) para resolver esses proble¬ 
mas. Não há apenas uma resposta certa para esses problemas de projeto. 


* Esses arquivos podem 
ser adquiridos no site 
ww w.des [gnofmachinery, 
com. Ver Apêndice A. 

TABELA SI 5-1 
Soluções do 
Problema 15-6 

«Vi Cp 

a. 3,42 3,38 8,2 

b. 4,68 465 19,7 

c. 0,26 0,26 15,5 

d. 2,36 2,33 21,2 

©. 5,18 5,02 29,0 
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energia 

cinética 289 
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424, 448 
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666 
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551 

na ressonância 741 
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538 
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561 

pico de 423 
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método da 559, 589 
potencial 560, 741 
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de 741 

engenharia 34 
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projeto de 24, 27, 112, 163 
custado 114 
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ergonômica 36 
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engenharia civil 25 
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programa 642, 653, 663,685 
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tarugo para 490 
helicoidal 488 
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um único dente (PMACUD) 
486 
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definição 478 
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equilíbrio 546,558 
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mola 551 
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234, 267 
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241,242,244 
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especificação do ponto final 4U3 
especificam ente lixados 
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pré-carregada 60 
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bloco de representação 64 
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teorema de 195 
Eureka! 31,41 
Evans, Oliver 25 
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movimentação linear 158 
evolvente 477 

evolve n te 477, 48(1, 484, 490 
definição 477 
do dente 479 
excentricidade 

do carne seguidor 
definição 450 

efeito do ângulo de pressão 
453 

de face plana 454 1 463 
de rolete 450 
excêntrico (a) 
manivela 90 
massas 720, 721 
extensômetros elétricos 756 
externo (a) 

par de engrenagem 483 
carga 575 
torque 575 

extremidade maior (biela) 659 
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fator de ponderação 33 
fechada 

curva 139 
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mecanismo 56 
finitos (as) 

método das diferenças 36 
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folga 481 
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dinâmica inversa 743, 745, 
747, 749 
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750, 752, 753 
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560 
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externa 561, 615 
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673, 675 

efeito do balanceamento 
da 679 
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primária 707 
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secundária 707 
vibratório 588, 614, 642 
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barras 629 

em motores em linha 691, 707 
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em motores em V 712 
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elástica 545, 732, 743 
transdutor de 634, 753 
transmissão de 98 
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Fourier 25, 653 
descritores 277 
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funções delta de Dirac 408 

G 

GDL de translação 51 


Genebra 
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aceleração 350, 373 
atuador 97,98 
rolamento de esferas 88 
mecanismo de Genebra 71 
círculo de banas 297 
pulso 375 
movimento 97 
velocidade 289 
lingucta 

direcionadora 71 
de travamento 71 
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lubrificação 87, 92, 467, 647 
hidrodinâmica 87 
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capacidade de montagem 82 
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transformação 61, 66, 397 
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